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Referat  
In Stetigfördersystemen mit Gleitketten treten Schwingungen auf, die zu Beeinträchti-
gungen des Materialflusses führen können. Dazu zählen u. a. Kippen oder Rutschen der 
Fördergüter oder die Schädigung der Förderkette durch schwellende Belastung. Die vor-
liegende Arbeit befasst sich mit der Analyse und Simulation der auftretenden Schwin-
gungen, mit dem Ziel, ein Simulationsmodell zu entwickeln, welches die dynamischen 
Effekte in einer Kunststoff-Gleitkette abbilden kann. 
Einführend werden Gleitkettenfördersysteme analysiert und die Anregungsursachen, 
die in dem System zu Schwingungen führen, betrachtet. Die Eigenfrequenz ist eine maß-
gebliche Größe des Schwingungsverhaltens. Deshalb werden mehrere Ansätze zur Be-
rechnung der Eigenfrequenzen einer Gleitkette aufgestellt und deren Zweckmäßigkeit 
überprüft. Anschließend erfolgt die Erstellung eines Mehrkörper-Simulationsmodells, 
mit dem neben den Eigenfrequenzen auch die Amplitudenverläufe der Beschleunigung 
sowie der Kettenzugkraft berechnet werden können. Weiterhin wird aufgrund des 
viskoelastischen Materialverhaltens der Kunststoffkette ein geeignetes Materialmodell 
ermittelt und dessen Parameter über eine Optimierungsrechnung bestimmt. Nach der 
Validierung des Eigenfrequenz- und des Simulationsmodells an einer Versuchsförder-
anlage erfolgt eine Parameteranalyse, mit der die Auswirkungen der relevanten Ein-
flussgrößen auf das dynamische Verhalten am Beispiel des Versuchsfördersystems 
eruiert werden. Abschließend werden Empfehlungen zur Reduzierung von Schwingun-
gen in Gleitkettenfördersystemen gegeben. 
 
Schlagworte  
Stetigförderer, Gleitkette, Schwingungen, selbsterregte Schwingungen, Eigenfrequenz, 
Mehrkörpersimulation, Materialmodell, Polygoneffekt, thermoplastischer Kunststoff 
Abstract 
In continuous conveyor systems occur vibrations which can lead to impairments of ma-
terial flow. These includes tilting or slipping of transported material as well as damage 
to the conveyor chain due to swelling stress. The present thesis is concerned with the 
analysis and simulation of occurring vibrations with the aim of developing a simulation 
model which can depict the dynamic effects in a plastic slide chain. 
Introductorily, conveyor systems with sliding chains are analyzed and causes of excita-
tion are examined, which lead to vibrations in the system. The natural frequency is a 
significant variable of vibration behavior. Therefore, several approaches for calculating 
the natural frequencies of a sliding chain are compiled and their suitability is reviewed. 
A multi-body simulation model is built which can be used to calculate amplitude curves 
of acceleration and chain traction force besides the natural frequencies. Due to the vis-
coelastic material behavior of plastic chains, a suitable material model is defined and its 
parameters are determined via an optimization calculation. After validating the natural 
frequency and the simulation model at a test conveyor, a parameter analysis is carried 
out with which effects of relevant influencing variables on the dynamic behavior are 
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 1. Einleitung 
Kettenfördersysteme mit Kunststoffketten werden häufig zur Realisierung des Materi-
alflusses in vielen Branchen der Industrie eingesetzt. Diese Gleitkettenförderer dienen 
dem innerbetrieblichen Transport von Stückgut und decken dabei aufgrund ihrer unter-
schiedlicher Kettengrößen und vielseitig angepassten Kettenoberseiten einen großen 
Anwendungsbereich ab. Durch ihren modularen Aufbau aus Gestell- und Streckenpro-
filen, Antrieben, Umlenkungen, Bogenrädern und Gleitbögen ist ihre Anpassung an die 
logistischen Prozesse einfach zu bewältigen. 
Den positiven Eigenschaften der Kunststoffketten, wie z. B. geringe Eigenmasse, schmie-
rungsfreier Betrieb und effiziente Herstellung, steht die gegenüber Stahlketten material-
bedingt geringere Festigkeit entgegen. Besonders relevant in diesem Zusammenhang 
sind die Langzeitfestigkeit und die Frage nach der Lebensdauer der Kette. Ein unerwar-
teter Ausfall des Fördersystems führt in den meisten Fällen zu erheblichen Störungen 
des Produktionsablaufes. Aus diesem Grund ist eine genauere Kenntnis der Belastungen 
im Kettensystem von großer Bedeutung, um die Lebensdauer der Ketten präziser be-
stimmen zu können. Störungen durch Kettenbrüche könnten vermindert werden und 
die Ketten länger und damit ressourcenschonender im Einsatz verbleiben. Die größte 
Belastung entsteht durch die für den Förderprozess notwendige Kettenzugkraft. Äußere 
Einwirkungen, wie die Be- und Entladung des Fördersystems mit Gütern in Kombina-
tion mit dem Streckenlayout und den Ketteneigenschaften, wie z. B. die Elastizität der 
Förderkette, sowie weitere mechanische Einflussgrößen, können das Fördersystem zum 
Schwingen anregen. Durch Schwingungen der Förderkette kommt es zu einer zeitlich 
veränderlichen Kettenzugkraft, die in ihren Maximalwerten die statisch errechnete Zug-
kraft deutlich übersteigen kann. Diese schwingungsbedingten Lastspitzen können im 
erheblichen Maße zur Abnutzung der Gleitketten beitragen. 
In dieser Arbeit wurden die Ursachen und Kennwerte, die das dynamische Verhalten 
von Gleitkettenfördersystemen maßgeblich beeinflussen, mit Hilfe von Simulationsmo-
dellen untersucht. Es wurden ausführliche Versuche an einer komplexen Musteranlage 
durchgeführt, mit denen die Simulationsmodelle verifiziert wurden. Zuvor wurden die 
für die Berechnungen notwendigen Materialkennwerte der verwendeten Gleitketten be-
stimmt. Letztendlich wurden Empfehlungen für ein schwingungsoptimiertes Gleitket-
tenfördersystem gegeben. 
 
 2. Stand der Technik 
2.1. Definition und Einordnung von Gleitkettenfördersystemen 
Gleitkettenfördersysteme sind Stetigförderer, die mit einem umlaufenden Zugmittel be-
trieben werden. Das Zugmittel besteht meist aus einer raumbeweglichen Gleitkette, wel-
che in einem speziellen Profil aus Stahl oder Aluminium geführt und mittels Kettenräder 
formschlüssig angetrieben wird. Sie gehören zu den Kettenfördersystemen, welche bis-
lang nicht einheitlich klassifiziert sind. Die Einteilung kann nach dem Kettenwerkstoff, 
der Kettenart, den zu befördernden Gütern sowie der möglichen Freiheitsgrade der Ket-
ten erfolgen. In den Arbeiten von Mitzschke [Mit08] und Bartsch [Bar17] wird eine an 
die DIN 15201-1 angelehnte Systematik zur Einteilung der Kettenförderer vorgeschla-
gen. 
 
Abbildung 2.1:  Systematik der Kettenfördersysteme [Bar17, S. 4] 
2.2. Aufbau von Gleitkettenfördersystemen 
2.2.1. Übersicht 
Ein Gleitkettenförderer besteht aus dem Gestell, dem Streckenprofil, der Umlenkung, 
dem Antrieb und aus der Gleitkette. Soweit Kurven vorhanden sind, wird ein Bogenrad 
oder ein Gleitbogen zur Kurvenabstützung benötigt. Weiterhin wird von den Herstel-
lern umfangreiches Zubehör, wie z. B. Seitenführungen, angeboten. 
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Abbildung 2.2:  Gleitkettenfördersystem [Bos12] 
Das Streckenprofil wird entsprechend der Breite der Gleitkette vom Hersteller vorgege-
ben. Als Material für das Gestell und Streckenprofil kommen Aluminium oder Edelstahl 
zum Einsatz. Edelstahl eignet sich aus hygienischen Gründen besonders gut für die Le-
bensmittelindustrie. Gleitkettenfördersysteme sind für leichte Stückgüter bis 20 kg ge-
eignet und aufgrund des schmierungsfreien Betriebs wartungsarm. Namhafte Hersteller 
sind Bosch-Rexroth und Flexlink. 
2.2.2. Gleitketten 
Kunststoffgleitketten besitzen gegenüber Stahlketten vielfältige Vorteile: Sie benötigen 
für den Betrieb kein Schmiermittel, das Eigengewicht ist gering, sie lassen sich einfach 
und kostengünstig im Spritzgießverfahren fertigen, das Geräuschdämpfungsvermögen 
ist hoch und durch die 3D-Beweglichkeit sind sehr flexible Förderlayouts möglich. Auf 
der anderen Seite müssen auch einige Nachteile beachtet werden. Die Festigkeit und 
Steifigkeit von Kunststoffgleitketten ist materialbedingt geringer als bei Stahlketten. 
Kunststoffe weisen außerdem eine höhere Kriechneigung auf und die Temperatur hat 
einen großen Einfluss auf die Festigkeit. 
Das Hauptelement eines Gleitkettenfördersystems ist die Förderkette mit den zueinan-
der beweglich verbundenen Gliedern. Diese bestehen aus einer Kombination von Ket-
tengrundkörpern und darauf befindlichen Tragplatten. Es gibt zwei grundsätzliche 
Aufbauvarianten von Gleitketten. Die einfache Lösung ist die Scharnierbandkette aus 
Kunststoff, bei der der Kettengrundkörper und die Tragplatte aus einem Stück herge-
stellt werden (Abbildung 2.3). Diese ist in Ausführungen für gerade Förderabschnitte 
und für Förderlayouts mit Kurven verfügbar. Die Kurvengängigkeit wird durch einen 
horizontalen Bolzen in einem Langloch erreicht (Abbildung 2.3 rechts). Die andere Va-
riante, die Multiflex-Kette, benutzt außer dem Bolzen zusätzlich einen senkrechten Pin 
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(gelb dargestellt in Abbildung 2.4). Dadurch besitzen diese Ketten eine größere horizon-
tale und vertikale Bewegungsfreiheit als die Variante ohne Pin.  
 
 
Abbildung 2.3:  Scharnierbandkette   links:  geradgängige Form / rechts: kurvengängige Form 
 
Abbildung 2.4:  Multiflex-Ketten 
Durch die hohe Beweglichkeit der Gelenke sind vielfältige Förderlayouts mit Steigungen 
und Gefällen sowie Kurven mit verschiedenen Radien möglich, weshalb diese Ketten 
auch als raumgängige Ketten bezeichnet werden. Die Untersuchungen in dieser Arbeit 
wurden mit einer am Institut für Fördertechnik und Kunststoffe entwickelten Gleitkette 
durchgeführt (Abbildung 2.4 links). Die Festigkeitskennwerte dieser Kette liegen im Be-
reich der am Markt üblichen Gleitketten. Eine Besonderheit stellt jedoch die Bauweise 
aus Innen- und Außengliedern dar.  
Im Folgenden soll kurz auf die wichtigsten Unterscheidungsmerkmale von Gleitketten 
eingegangen werden. 
Kettenwerkstoffe 
Als Werkstoff für Gleitketten kommen thermoplastische Kunststoffe zum Einsatz. Diese 
bestehen aus hochmolekularen Verbindungen, die durch verschiedene Syntheseverfah-
ren gewonnen werden. Durch Ur- und Umformverfahren werden sie in die gewünschte 
Form gebracht und behalten diese nach der Abkühlung bei. 
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Der technische Kunststoff Polyoxymethylen (POM) wird am häufigsten als Material bei 
Kunststoffketten eingesetzt. Er besitzt eine hohe Festigkeit und Steifigkeit bei einem re-
lativ günstigen Preis im Vergleich zu anderen Thermoplasten. Der Reibkoeffizient ge-
genüber Polyethylen (PE) ist niedrig, außerdem ist POM abriebfest und relativ zäh. Die 
zulässige Einsatztemperatur deckt einen verhältnismäßig großen Bereich ab. Aufgrund 
dieser Vorteile und der bei Thermoplasten allgemeinen, durch das Spritzgießen reali-
sierbaren Formbarkeit, wird POM für viele Teile im Maschinenbau, wie z. B. Gehäuse-
teile, Zahnräder, Lüfterräder usw. eingesetzt.  
Polyamid (PA) ist aufgrund der hohen Steifigkeit und dem guten Abrieb- und Ver-
schleißverhalten ebenfalls als Kettenwerkstoff geeignet. Nachteilig bei PA ist jedoch die 
relativ hohe Wasseraufnahme, wodurch die Maßhaltigkeit und Festigkeit abnimmt. Ein 
weiterer Werkstoff für Gleitketten ist Polybutylenterephtalat (PBT), der zur Gruppe der 
thermoplastischen Polyester gehört. PBT zeigt eine etwas geringere Zugfestigkeit als 
POM, hat dafür aber etwas bessere Gleit- und Verschleißeigenschaften, eine höhere Zeit-
standfestigkeit sowie Wärmebeständigkeit. Zudem ist die Kriechneigung dieses Polyes-
ters gering. 
Tragplatten 
Es gibt mittlerweile sehr viele Ausführungen von Gleitketten. Die Auswahlkriterien 
richten sich nach Art des Fördergutes, nach Gutgewicht sowie der Förderrichtung waa-
gerecht oder ansteigend. Die Abbildung 2.5 stellt beispielhaft eine Auswahl der Trag-
platten für Förderketten des  Herstellers FlexLink dar.  
 
Abbildung 2.5:  Beispiele für Tragplatten [Fle11] 
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Es gibt außerdem spezielle Ketten für den Staubetrieb, die Staurollenketten. Sie besitzen 
auf ihrer Oberfläche kleine Röllchen zum oberflächenschonenden Transport und zur 
Vermeidung von Staudruck in Strecken mit Staubetrieb.  
Die Mitnehmer- und Hochreibungskette ist für ansteigende Förderstrecken vorgesehen. 
Bei diesen Ketten ist kein Staubetrieb möglich. Bei Steigungen bis 30 Grad können ein-
zelne Mitnehmer- oder Hochreibungsglieder in die Kette eingesetzt werden, um ein Rut-
schen der Güter zu vermeiden. Beim Einsatz der Mitnehmerkette sollte ein Trans-
missionsantrieb mit einstellbarer Reibkupplung verwendet werden, um die Ketten und 
das Fördergut bei Produktstau zu schützen. Der Transport von scharfkantigen oder 
rauen Fördergütern kann mit Hilfe von Ketten mit Stahlbelag ermöglicht werden. 
Kettenteilung 
Die gebräuchlichen Multiflex-Gleitketten unterscheiden sich auch in der Kettenteilung. 
Tabelle 2.1 stellt eine Auswahl am Markt erhältlicher Gleitketten sowie deren Teilungs-
abstand dar. 
Tabelle 2.1:  Kettenteilung für verschiedene Multiflex-Gleitketten [Fle11], [Bos12], [Bos15] 
Kette Kettenteilung [mm] 
Flexlink X45 12,7 
Flexlink X65 25,4 
Bosch Varioflow VF90 30,0 
in dieser Arbeit  
verwendetet Gleitkette 
33,4 
Bosch VFplus 90 34,5 
Flexlink XK 38,1 
 
Die Teilungen der marktüblichen Ketten reichen von 12,7 mm bis 38,1 mm. 
Auf ein weiteres wichtiges Unterscheidungsmerkmal von Gleitketten, die maximal zu-
lässige Kettenzugkraft, wird in Abschnitt 4.1 näher eingegangen. 
Abstützung der Kette  
Das direkte Abstützen der Gleitketten auf den Gestellprofilen aus Aluminium bzw. Stahl 
würde zu einem sehr großen Verschleiß und frühzeitigem Ausfall der Ketten führen. 
Aus diesem Grund sind Gleitleisten die bevorzugte Methode zur Abstützung der sich 
bewegenden Gleitketten gegenüber dem Gestell des Fördersystems. Als Material kommt 
Ultra hochmolekulares Polyethylen (PE-UHMW), Polyvinylidenfluorid (PVDF) oder PA 
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zur Anwendung. Wichtigste Parameter bei der Auswahl der Gleitleisten sind der Rei-
bungskoeffizient sowie die zulässige maximale Temperatur. Die Gleitleisten sind meist 
einfach aufgebaut und lassen sich dadurch schnell in die Förderanlage integrieren. 
2.2.3. Weitere Komponenten 
Kurvenabstützungen 
Gleitketten benötigen zur Änderung der Transportrichtung eine Kurvenabstützung, 
welche entweder mit einem Bogenrad oder einem Gleitbogen erfolgen kann (siehe Ab-
bildung 2.2). Bogenräder sollten bevorzugt werden, da bei Gleitbögen aufgrund der Rei-
bung zwischen Kette und Gleitbogen eine signifikante Zugkrafterhöhung zustande 
kommt (siehe Zugkraftberechnung Abschnitt 4.1). Bei großen sperrigen Fördergütern, 
die einen großen notwendigen Kurvenradius zum Richtungswechsel erfordern, können 
jedoch keine Bogenräder eingesetzt werden. Sie sind für große Kurvenradien hinsicht-
lich des Platzbedarfes ungünstig. In Abschnitt 5.4.5 wird auf den Einfluss der Kurven 
auf das dynamische Verhalten der Kette näher eingegangen. 
Werkstückträger 
Fördergüter, die aufgrund ihrer Abmessungen oder Standsicherheit nicht direkt auf der 
Kette transportiert werden können, benötigen einen Werkstückträger. Diese kommen 
auch zum Einsatz bei Produkten mit einer empfindlichen Oberfläche, wenn eine exakte 
Positionierung der Teile erforderlich ist oder bei einer Fördergutsteuerung über ein ID-
System. 
     
Abbildung 2.6: links: Ausschnitt aus einem Fördersystem mit Werkstückträger / rechts: Weiche [Bos15] 
Die Kettenhersteller bieten umfangreiche Werkstückträgersysteme an, die neben dem 
Träger die dazu passenden Positionsschalter, Vereinzeler, Seitenführungen und Ele-
mente zur Streckenübergabe enthalten. 
Werkstückträger 
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Antrieb der Gleitketten 
Der Antrieb von Gleitketten erfolgt generell formschlüssig über ein Kettenrad, welches 
eine Zahnteilung entsprechend der Kettenteilung aufweist. Für die Realisierung der An-
triebseinheit der Gleitkette gibt es mehrere Möglichkeiten, die sich hinsichtlich ihrer 
Position am Förderer unterscheiden. Beim Kopfantrieb wird die Welle des Kettenrades 
an der Umlenkung direkt angetrieben (Abbildung 2.7 links). Diese Antriebsvariante be-
steht aus einem Elektromotor mit nachgeschaltetem Getriebe, um die Drehzahl auf die 
kundenspezifische Fördergeschwindigkeit zu übersetzen. Diese Getriebemotoren wer-
den als komplette Einheit geliefert. Es gibt auch Antrieb mit Frequenzumrichter, um die 
Drehzahl und dadurch die Fördergeschwindigkeit stufenlos zu regeln. 
   
Abbildung 2.7:  links: Kopfantrieb  / rechts: Kopfantrieb mit Transmission [Bos12]  
Der Transmissionsantrieb in Abbildung 2.7 rechts hat zusätzlich noch eine Antriebskette 
(Transmission) zwischen Motor und Kettenrad. Er hat den Vorteil, dass der Motor platz-
sparend unter dem Gestell angeordnet werden kann. Es gibt auch Varianten mit zusätz-
licher Reibkupplung, die bei Überlastung durch Produktstau auslöst. Sollte aufgrund 
räumlicher Gegebenheiten kein Platz für einen Kopfantrieb sein, dann kann ein Mitten-
antrieb, wie in Abbildung 2.8 links dargestellt, verwendet werden. Dieser bietet zusätz-
lich den Vorteil, einen reversierenden Betrieb zu realisieren. Zum Antrieb in 
horizontalen Kurven eignet sich ein Kurvenantrieb gemäß Abbildung 2.8 rechts. An-
wendung findet dieser Antrieb bei Förderprozessen in denen die Fördergüter horizontal 
umlaufen. Die maximale Kettenzugkraft, die eingeleitet werden kann, ist jedoch deutlich 
geringer als bei den anderen Antriebsarten.  
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Abbildung 2.8:  links: Mittenantrieb  / rechts: Kurvenantrieb [Bos12] 
Auf Effekte bezüglich des dynamischen Verhaltens der Kette, die durch das Antriebsrad 
hervorgerufen werden, wird in Kapitel 4.2 näher eingegangen. 
2.3. Häufige Ausfallursachen 
In diesem Abschnitt sollen die Einflüsse, die ein Gleitkettenfördersystem schädigen und 
zu deren Ausfall führen können, betrachtet werden. Aus den Untersuchungen in voran-
gegangenen Arbeiten ( [Aue06] und [Mit08] ) zu Gleitketten und aus den Erfahrungen 
der Praxis sind die folgenden Versagensfälle zu unterscheiden: 
Kettenbruch 
Der Kettenbruch ist eine Ausfallursache, die zum sofortigen Stillstand einer Förderan-
lage führt und auf jeden Fall vermieden werden sollte. Der Kettenbruch tritt ein, wenn 
die Summe aus den Einzellasten, die während des Betriebes auf eine Gleitkette einwir-
ken, zu einer nicht ertragbaren Gesamtschädigung geführt hat. Die Vorhersage des ge-
nauen Zeitpunktes ist nicht trivial und bedarf als Voraussetzung die Kenntnis des 
genauen Belastungsverlaufes.  
Verschleiß 
Verschleiß entsteht an den Reibstellen der Kette, welche sich an der Tragplattenunter-
seite, im Kettengelenk zwischen Pin und Kette, sowie den seitlichen Kontaktstellen des 
Kettengrundkörpers befinden. Neben der Gleitkette kann auch an der Gleitleiste, dem 
Kontaktgegenstück der Kette, erheblicher Verschleiß durch Abrieb stattfinden. An den 
Gleitleisten der Gleitkurven tritt erhöhter Abrieb aufgrund der Radialkraft in Richtung 
Kurvenmittelpunkt auf.  
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Abbildung 2.9: 
Gleitleiste mit Abnutzungserscheinungen 
Teilungsfehler 
Spiel zwischen den Kettengliedern tritt fertigungsbedingt bei neuen Ketten im geringen 
Maße auf und ist auch notwendig, um einen leichtgängigen Lauf der Kette zu gewähr-
leisten. Weitaus größeres Spiel entsteht aufgrund von betriebsbedingtem Verschleiß, der 
dann zu einer sogenannten Kettenlängung führt. 
Das viskoelastische Materialverhalten der aus Kunststoff bestehenden Ketten führt 
ebenfalls zu einer Längenzunahme der Ketten. Diese dauerhafte plastische Verformung 
der Kette ist nicht reversibel und führt, besonders bei großen und langanhaltenden Be-
lastungen, zu einer dauerhaften Längung der Kette. Diese bleibenden Längenänderun-
gen durch das Spiel und dem viskoelastischen Materialverhalten führen letztendlich zu 
einem Teilungsfehler der Kette. Da die Kettenzugkraft nur in Förderrichtung wirkt und 
ein reversierender Betrieb bei Gleitkettenfördersystemen meist nicht vorgesehen ist, hat 
dieser Fehler auf die Förderketten selbst keinen Einfluss.  
Das Einlaufen der Kette in das Kettenrad wird jedoch mit zunehmender Längung nicht 
mehr optimal ablaufen und zum Aufsteigen der Kette im Kettenrad sowie zu einem hö-
heren Einlaufstoß führen. Wird der Teilungsabstand zwischen den Kettengliedern zu 
groß, dann  kommt es zum Überspringen im Kettenrad. In der Arbeit von Mitzschke 
[Mit08, S. 22 ff] wird ausführlich auf diese Probleme und Folgen durch den Teilungsfeh-
ler eingegangen. 
Thermische Zerstörung 
Ein weiterer Grund, der zum Ausfall eines Gleitkettenfördersystems führen kann, ist die 
thermische Belastung der Kette und der Gleitleisten. Vor allem bei hohen Förderge-
schwindigkeiten kann es zu einer starken Erwärmung im Bereich der Reibstellen kom-
men. Die aus Kunststoff bestehenden Reibpartner können die Wärme auf Grund ihrer 
geringen Wärmeleitfähigkeit nicht in ausreichendem Maße ableiten. Die Kontakttempe-
ratur kann wiederum einen negativen Einfluss auf die Reibwerte der Gleitkette und 
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Gleitleiste haben und letztendlich dazu führen, dass sich das System bis zum Aufschmel-
zen erwärmt. Bei temperaturbedingter abnehmender Festigkeit der Gleitkette kommt es 
schließlich zu erhöhtem Verschleiß.  
2.4. Schwingungen in Ketten 
In der DIN Norm 1311 [DIN00] sind Schwingungen als eine zeitliche Änderung einer 
Zustandsgröße definiert. Bei mechanischen Schwingungen können das kinematische 
oder kinetische Größen sowie innere Belastungen wie z. B. Normalspannungen sein. 
Zeitlich veränderbare Lasten können ein Bauteil oder eine ganze Baugruppe in 
Schwingung versetzen. Dadurch werden Spannungsüberhöhungen verursacht, die 
letztendlich das Bauteilversagen begünstigen.  
Schwingungen in Kunststoffgleitketten 
Bei Schwingungen im Kettenstrang einer Gleitkette werden maximale Zugkräfte 
erzeugt, die die bisher an der Antriebsstation quasistatisch gemessenen Kräfte deutlich 
übersteigen und infolgedessen in starkem Maße die in Abschnitt 2.3 genannten 
Beanspruchungsfälle beeinflussen. Die dynamischen Effekte, die in Gleitkettenförder-
systemen auftreten, sind zum größten Teil auf Longitudinalschwingungen (grüner Pfeil 
in Abbildung 2.10), also oszillierende Bewegungen längs zur Kette zurückzuführen. 




Abbildung 2.10:  Bild von einem Gleitkettenfördersystem mit schematischer Darstellung der longitudina-
len (grüner Pfeil) und transversalen (roter Pfeil) Schwingungen  
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Im Gegensatz dazu treten transversale Schwingungen (roter Pfeil in Abbildung 2.10) 
senkrecht zur Bewegungsrichtung der Kette auf. Diese sind bei den Gleitketten weniger 
stark ausgeprägt, da durch das Führungssystem eine senkrechte Kettenbewegung be-
hindert bzw. durch vorhandenes Spiel nur in geringem Maße möglich ist. 
In Gleitkettenfördersystemen sind die Lastspitzen aufgrund von Schwingungen bisher 
noch unerforscht und werden in entsprechenden Berechnungsmodellen nicht berück-
sichtigt. Berechnungen beschränken sich bislang auf den rein statischen Zugkraftverlauf 
nach Auerbach [Aue06], bei dem dynamische Effekte nicht mit eingehen. Vor allem bei 
langen Förderstrecken können sich Schwingungen mit großen longitudinalen Amplitu-
den bemerkbar machen. Dadurch kann der Förderprozess so stark beeinträchtigt wer-
den, dass die Fördergüter rutschen, kippen und die Positionierung des Förder-
gutstromes mit Hilfe von Werkstückträgern nicht mehr exakt erfolgen kann. Als Lösung 
werden derzeit in der Praxis passiv geschaltete Getriebemotoren an der Kettenumlen-
kung eingesetzt. Es wurde empirisch herausgefunden, dass damit das Schwingungsver-
halten günstig beeinflussbar ist. Eine genaue Erklärung dafür ist bislang nicht gefunden 
worden. 
Das Ausmaß der beobachteten Schwingungen wird häufig in Zusammenhang mit den 
verwendeten Gleitpaarungen bzw. mit den im Fördersystem eingesetzten Gleitleisten 
gebracht. Die genauen Ursachen und der Bezug zum Reibungskoeffizienten sind bei 
Kunststoffförderketten bislang noch nicht hinreichend untersucht worden. 
Weiterhin kommt es unter noch nicht genau untersuchten Umständen zu Stick-Slip-Ef-
fekten zwischen der Gleitkette und der Gleitleiste, wodurch stark erhöhte Belastungen 
in der Förderkette auftreten. In der Arbeit von Mitzschke [Mit08, S. 33] werden Stick-
Slip-Effekte in Gleitkettenfördersystemen beobachtet, mögliche Ursachen werden ge-
nannt und es wird auf den Forschungsbedarf auf diesem Gebiet hingewiesen, ohne wei-
ter darauf einzugehen. Schwingungen äußern sich außerdem in Form von 
Schallemissionen, die bei umfangreichen  Gleitketten-Förderanlagen schnell die gesetz-
lichen Grenzwerte der Geräuschbelastung überschreiten können.  
Schwingungserscheinungen in Bezug auf Ketten allgemein wurden bereits in anderen 
Arbeiten erforscht und werden nun in den folgenden Abschnitten zusammengefasst 
dargestellt. 
Rundstahlketten 
In der Arbeit von Stühler [Stü65] werden transversale Kettenschwingungen einer frei 
hängenden Rundstahlkette veränderlicher Länge untersucht und eine analytische Lö-
sung wurde hergeleitet. Bei dieser Arbeit wurde die Kette in mehreren Punkten ideali-
siert. Die Kette wurde als Gebilde, welches aus unendlich vielen und unendlich kleinen 
massebehafteten Körpern besteht, betrachtet. Außerdem wurde die Reibung zwischen 
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den Kettengliedern vernachlässigt. Die Kette kann in dieser Arbeit mit konstanter Ge-
schwindigkeit in der Vertikalen bewegt werden. Kießling [Kie70] erweitert diese Arbeit 
um ein beliebiges Bewegungsgesetz in der senkrechten Richtung. In der Arbeit von Ögüt 
[Ögü78] werden ebenfalls transversale Schwingungen von herabhängenden Ketten be-
handelt. Stephan [Ste65] untersucht rein analytisch erzwungene Schwingungen von ein-
fach zusammenhängenden unverzweigten elastischen Ketten mit geringer Dämpfung. 
Diese bereits länger zurückliegenden Arbeiten zeigen, dass Schwingungen von frei hän-
genden Ketten mit sehr vielen Vereinfachungen analytisch gelöst werden können.  
In der Arbeit von Ziegler [Zie06] werden die Schwingungen in einem Kohle-Kettenkrat-
zerförderer analysiert. Der Autor erstellt ein Mehrkörpersimulationsmodell des kom-
pletten Kohleförderers, in das der Antriebsmotor, das Getriebe, der Kettenstern und die 
Rundstahlkette mit einbezogen werden. Die Anregung in seinem Modell erfolgt sowohl 
durch den Antrieb unter Beachtung des Polygoneffektes, als auch durch eigenerregte 
Schwingung infolge geschwindigkeitsabhängiger Reibung. Er hat festgestellt, dass eine 
im Verlauf der Relativgeschwindigkeit fallende Reibwertkennlinie das System zum 
Schwingen anregt und wie eine negative Dämpfung wirkt. 
Landschützer [Lan04] erstellt ein Modell zur Simulation eines einsträngigen Elektroket-
tenzuges mit Rundstahlketten. Er bezieht die komplette Antriebsanlage mit Motor, Ge-
triebe und Kupplung in sein Modell ein. Die Kette wird in seinem Modell zu einem 
Körper zusammengefasst. 
Stahlgelenkketten und Rollenketten 
Bezüglich des Haupteinsatzbereiches von Rollenketten, den Steuerkettentrieben in 
Kraftfahrzeugen, sind bereits einige Untersuchungen durchgeführt worden. In der Ar-
beit von Heiduk [Hei95] wurde ein kompletter Steuertrieb eines Reihen-Motors mit zwei 
oben liegenden Nockenwellen dynamisch simuliert. In die Simulation wurden die Ket-
tenräder, Spannelemente und Führungsschienen mit einbezogen. Die Kette wurde in 
diskrete Masse-, Feder- und Dämpferelemente zerlegt. Das erstellte Modell wurde durch 
Versuche verifiziert und für Parametervariationen benutzt. Fritz [Fri98] erstellte ebenso 
ein Modell eines Kraftfahrzeug-Kettentriebes unter zusätzlicher Berücksichtigung der 
Kontaktmodellierung zwischen den Kettengliedern und den Kettenrädern, sowie unter 
den Kettengliedern selbst. Das Kettengelenkspiel und die Dämpfung aufgrund des 
Schmierfilms im Gelenk werden in das Modell mit einbezogen.    
Im Handbuch der Kettentechnik [Ber89, S. 34 ff.] werden für Rollenketten Formeln zur 
Berechnung der Eigenfrequenzen unter einigen Vereinfachungen vorgestellt. Die Ket-
tenglieder stellen punktförmige Massen, die durch Federn verbunden sind dar, wobei 
Reibung und Dämpfung nicht berücksichtigt werden. 
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Anregungsursachen 
In der Literatur [Nie86, S. 114], [Dre14] werden für Kettengetriebe der Antriebstechnik 
folgende Erscheinungen genannt, die zu einer Anregung von Schwingungen führen 
können: 
• Der Polygoneffekt verursacht beim Einlaufen der Kette in das Kettenrad eine 
Ungleichförmigkeit des Bewegungsablaufes am Antrieb.  
• Durch den Zahneingriff am Kettenrad ergibt sich im Zusammenspiel mit der 
Drehzahl die Zahneingriffsfrequenz. 
• Eine geometrische Exzentrizität der Kettenräder aufgrund von Fertigungsto-
leranzen oder Abnutzung der Welle-Nabe-Verbindung führt zu einer dreh-
frequenzabhängigen Anregung der Kette. 
• Teilungsfehler der Kette oder des Kettenrades führen ebenfalls zu einem 
ungleichmäßigen Einlaufen der Kette in das Antriebsrad. 
Diese Anregungsursachen wirken alle am Kettenantrieb auf den in Abschnitt 4.2 
genauer eingegangen wird. Weiterhin werden durch die elastischen Eigenschaften der 
Kette selbst Schwingungen ausgelöst [Nie86, S. 114]. 
Erkenntnisse aus dem Stand der Technik 
Bisher sind keine Arbeiten zum dynamischen Verhalten von Kunststoffgleitketten be-
kannt. In den aufgelisteten Arbeiten wurden Stahlketten behandelt, bei denen die Mate-
rialdämpfung nicht bzw. nur mit einfachen Dämpfungsansätzen berücksichtigt wurde. 
Kunststoffbauteile benötigen jedoch ein aufwendigeres Dämpfungsmodell, da ihre in-
nere Materialdämpfung die von Stahlbauteilen um einige Größenordnungen übersteigt. 
Gleitketten werden in einem Streckenprofil geführt und sind demzufolge nicht frei hän-
gend, wie bei den meisten Anwendungen zu Rundstahlketten, wodurch es zu Reibungs-
kräften zwischen Kette und Abstützung kommt. Bei den genannten Arbeiten zu 
Rollenketten wird die Kette geschmiert betrieben. Kunststoffgleitketten laufen jedoch 
schmierungsfrei und erfordern deshalb einen anderen Reibwertansatz. Aus diesen 
Gründen können aus den oben genannten Arbeiten nur in geringem Maße Modellie-
rungsansätze übernommen werden. 
 
 3.  Zielstellung und Lösungsweg 
Ziel dieser Arbeit ist es, eine Grundlagenuntersuchung zur Problematik der Schwingun-
gen in Gleitketten zu erschaffen, mit denen Effekte aufgrund dynamischer Einflüsse wis-
senschaftlich erklärt und nachgewiesen werden können.  
Schwingungen im Kettenstrang eines Gleitkettenfördersystems können zu Belastungen 
führen, die bei einer statischen Betrachtungsweise nicht ersichtlich sind. Die exakte 
Kenntnis des Verlaufes der Kettenzugkraft infolge einer Schwingungsanregung kann 
bei Dauerfestigkeitsbetrachtungen zu einer genaueren Abschätzung der Schwingspiel-
zahlen genutzt werden. Bisher wurde ein Kettenumlauf als lediglich ein Lastwechsel der 
Kette gerechnet. Schwingungen der Kettenzugkraft führen jedoch zu einer höheren Last-
wechselzahl pro Kettenumlauf. Aus diesem Grund kann diese Arbeit auch als Grund-
lage für weitere Untersuchungen hinsichtlich einer Schadensakkumulation und 
Lebensdauervorhersage von Kettenfördersystemen betrachtet werden. 
In dieser Arbeit soll deshalb mit Hilfe eines Simulationsmodells untersucht werden, 
durch welche Ursachen die Schwingungen in Gleitkettenfördersystemen angeregt wer-
den. Es wird ein Mehrkörper-Simulationsmodell benötigt, da nur dadurch die Einflüsse, 
die auf die bewegte Kette einwirken, hinreichend genau zugeordnet werden können. 
Unter anderem müssen folgende Effekte mit dem Modell genauer untersucht werden: 
• die Anregung durch den Polygoneffekt am Kettenantrieb, 
• der Einfluss der Materialparameter der Kette, 
• Eigenfrequenzen und Resonanzgebiete der Kette, 
• die Wirkung der Reibung sowie die Änderung des Reibwertes mit zunehmender 
Fördergeschwindigkeit (reibungserregte Schwingungen), 
• der Einfluss der Fördergeschwindigkeit und  
• die Fördergutbeladung. 
Gliederung der Arbeit 
Im Kapitel 2 werden zunächst der Stand der Technik und der Aufbau von Gleitketten-
fördersystemen betrachtet. Die vorhandenen Schwingungserscheinungen werden dar-
gestellt und der Stand der Technik diesbezüglich wird abgesteckt. Die theoretischen 
Grundlagen zur Berechnung der Kettenzugkraft werden im 4. Kapitel dargelegt. Des 
Weiteren wird auf die Einflüsse durch den Kettenantrieb und die Reibung eingegangen. 
Abgerundet wird dieses Kapitel durch grundlegende Erklärungen zum Materialverhal-
ten von Kunststoffen. 
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In Kapitel 5 findet die Modellbildung statt. Zu Beginn werden Modelle zur Bestimmung 
der Eigenfrequenzen einer Förderkette analytisch hergeleitet und auf ihre Eignung un-
tersucht. Danach werden rheologische Materialmodelle, die für Kunststoffbauteile ge-
eignet sind, vorgestellt. Abschließend wird ein Mehrkörper-Simulationsmodell der 
Kette zur Simulation eines Gleitkettenfördersystems in Bewegung erstellt. Da es sich bei 
der Kette um ein Mehrkörpersystem mit vielen Freiheitsgraden handelt, dass nicht mehr 
geschlossen analytisch gelöst werden kann, wurde das Simulationsmodell mit Hilfe der 
Software Simulation X erstellt.  
Die für das Modell notwendigen Materialparameter wurden durch Versuche ermittelt. 
Der dazu notwendige Versuchsaufbau, die Gewinnung der Parameter aus den Ver-
suchsdaten sowie Parameter-Optimierungsrechnungen werden in Kapitel 6 beschrie-
ben. Es werden verschiedene Materialmodelle untersucht und ein Modell, das die 
viskoelastischen Eigenschaften der Kunststoffkette am besten approximiert, wird ausge-
wählt. Dieses Kapitel beschreibt außerdem die Versuchsdurchführung zur Validierung 
des Simulationsmodells am Fördersystem. 
Mit dem der Praxis angenäherten Simulationsmodell werden danach in Kapitel 7 Para-
meteruntersuchungen angestellt, um die genauen Einflussgrößen auf das Schwingungs-
verhalten zu bestimmen. Abschließend werden in Kapitel 8 Verbesserungsvorschläge 
für ein schwingungsreduziertes Gleitkettenfördersystem erarbeitet. 
Abgrenzung der Aufgabenstellung 
Diese Arbeit beschäftigt sich mit Schwingungen in Gleitketten aus Kunststoff, da diese 
noch nicht hinreichend erforscht wurden. Stahlketten aller Art, wie z. B. Rundstahlket-
ten, Rollenketten oder Scharnierbandketten werden hier nicht behandelt. Kunststoffmat-
tenketten werden in dieser Arbeit ebenfalls nicht betrachtet, da bei diesen Ketten der 
Einfluss der Kettenbreite eine größere Rolle spielt als bei den Kunststoffgleitketten. Die 
Untersuchungen werden mit einer Gleitkette durchgeführt, die zuvor am Institut entwi-
ckelt wurde. Das Simulationsmodell soll jedoch soweit abstrahiert werden, dass es auch 
auf Gleitketten anderer Hersteller angewendet werden kann, sofern die Materialeigen-
schaften bekannt sind.  
Da bisher noch keine Vorarbeiten auf dem Gebiet der Schwingungen in Gleitkettenför-
dersystemen bekannt sind, wird zuerst das grundlegende Schwingungsverhalten unter-
sucht. Dabei wird sich vorerst nur auf Schwingungen in Zugrichtung der Kette 
beschränkt, da diese maßgeblich in Erscheinung treten. Wegen zu großer Komplexität 
wird die Gestellschwingung im Simulationsmodell vernachlässigt und das Gestell als 
starr angesehen. Die Gestellschwingungen werden jedoch bei den Versuchen zum Mo-
dellabgleich messtechnisch erfasst und beurteilt. 
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Das exakte Einlaufverhalten der Ketten in die Kettenräder wird ebenfalls vernachlässigt. 
Eine Anregung aufgrund des Polygoneffektes des Kettenrades wird im Modell mit ein-
bezogen. Die Bestimmung der Materialkennwerte sowie alle experimentellen Versuche 
wurden bei nahezu Normklima durchgeführt. Der Temperatureinfluss auf das Schwin-
gungsverhalten wurde nicht mit berücksichtigt. 
 
 
 4. Theoretische Grundlagen 
4.1. Berechnung der Kettenzugkraft 
Kettenverlauf im Fördersystem 
In Abbildung 4.1 wird schematisch der Verlauf der Gleitkette durch das Fördersystem 
dargestellt.  
 
Abbildung 4.1: Verlauf der Gleitkette im Fördersystem [Sum14] 
Beginnend vom Antrieb durchläuft die Kette das Untertrum bis zur Kettenumlenkung 
(links in Abbildung 4.1). Danach steht die Gleitkette im Obertrum zur Beförderung von 
Gütern zur Verfügung. Der Antriebskraft wirken die Reibungskräfte (rot in Abbildung 
4.1) entgegen, die zwischen den Stützschienen und der Kette sowie beim Staubetrieb 
zusätzlich zwischen Fördergut und Kette entstehen. Nach dem Antrieb bildet sich im 
Untertrum der sogenannte Kettensack. Dieser lastfreie Bereich dient dem Längenaus-
gleich der Förderkette und muss in der Lage sein, die Dehnung der gesamten Förder-
kette ausgleichen zu können. Die Länge des Kettensackes variiert entsprechend der 
Belastung des Fördersystems und kann bei langen Förderketten bis zu 30 Zentimeter 
betragen. Außerdem nimmt er die Längenzunahme aufgrund von Kettenverschleiß mit 
auf.  
Zur Berechnung der Zugkraft in Kettenfördersystemen existieren Auslegungsvorschrif-
ten sowie Berechnungsprogramme der Kettenhersteller [Fle11], [Bos15]. Der Kettenför-
derer wird dabei in Abschnitte gleichartiger Belastung eingeteilt und dann, beginnend 
am Kettensack, fortlaufend in Bewegungsrichtung abschnittsweise berechnet. Allge-
meingültige Gleichungen der Zugkraftberechnung zu den verschiedenen Abschnitten 
wurden von Auerbach [Aue06] vorgestellt. Diese Formeln entsprechen in geraden Ab-
schnitten weitestgehend den Herstellerangaben, in Kurven wurde jedoch über den An-
satz der Euler-Eytelwein-Beziehung zur Seilumschlingung eine Verbesserung erreicht. 
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Die Hersteller benutzen hier Kurvenfaktoren. Die von Auerbach [Aue06, S. 90 ff.] herge-
leiteten Berechnungsformeln für die statische Kettenzugkraft sollen hier vorgestellt wer-
den. 
Gerader Abschnitt 
Die Belastung im geraden Förderabschnitt (Abbildung 4.2) erfolgt durch die Normal-
kraft, die durch das Gut- und Kettengewicht verursacht wird. 
 
Abbildung 4.2:  gerader Abschnitt [Nen12] 
Aufgrund der Reibung ߤௌ zwischen Kette und Gleitleiste wird eine Reibkraft ܨோ hervor-
gerufen.  
ܨோ = ߤௌ ∙ ݃ ∙ ܮ ∙ (ݍீ + ݍ௓ெ) (4.1) 
Dabei ist ܮ die Länge des betrachteten Abschnittes und ݃ die Erdbeschleunigung. Bei 
den Massen ist es üblich mit den spezifischen längenbezogenen Werten zu rechnen. ݍீ  
und ݍ௓ெ stellen die spezifische Masse des Fördergutes bzw. der Förderkette (Zugmittel)  
dar. Bei der Berechnung der Zugkraft ܨ௡ am Ende eines geraden Abschnittes geht neben 
der Belastung in diesem Abschnitt die Kraft des vorherigen Abschnittes ܨ௡ିଵ mit ein.  
ܨ௡ =  ܨ௡ିଵ + ܨோ (4.2) 
Aus (4.1) und (4.2) ergibt sich als Gleichung zur Berechnung der Zugkraft für den gera-
den Abschnitt: 
ܨ௡ = ܨ௡ିଵ + ܮ ∙ ݃ ∙ (ݍீ + ݍ௓ெ) ∙ ߤௌ (4.3) 
Gerade mit Staubetrieb 
Ein weiterer wichtiger Anwendungsfall ist eine gerade Förderstrecke mit Staubetrieb. 
Hier wird der Fördergutstrom mit einem Anschlag angehalten. Dadurch eine zusätzli-
che Reibkraft ߤீ  zwischen Fördergut und der Kettenoberseite wirkt. 
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Abbildung 4.3:  gerader Abschnitt mit Staubetrieb [Nen12] 
Wird diese zweite Reibkomponente zu Formel (4.3) hinzugefügt entsteht Formel (4.4): 
ܨ௡ = ܨ௡ିଵ + ܮ ∙ ݃ ∙ (ݍீ + ݍ௓ெ) ∙ ߤௌ + ܮ ∙ ݃ ∙ ݍீ ∙ ߤீ  (4.4) 
Bei der Staureibungskomponente, dem rechten Term in der Formel (4.4), wirkt nur die 
längenbezogene Gutmasse ݍீ  als Normalkraft. 
Gleitkurve  
In Kurven geht neben der Normalkraft durch das Fördergut und die Förderkette zusätz-
lich die Kraft, die aus der Kurvenreibung resultiert, in die Berechnung mit ein.  
Abbildung 4.4:  
Belastungen in einer Gleitkurve [Nen12] 
 
Der Kurvenwinkel ߮ und der Reibungskoeffizient ߤௌ beeinflussen die Kraft exponenti-
ell, der Kurvenradius R geht linear ein. Gleichung (4.5) stellt diese Zusammenhänge dar. 
Wie bereits bei der Berechnung des geraden Abschnittes ist auch hier die Kraft des vor-
herigen Abschnittes ܨ௡ିଵ mit zu berücksichtigen.  
ܨ௡ = ሾܨ௡ିଵ + ܴ ∙ ݃ ∙ (ݍீ + ݍ௓ெ)ሿ ∙ ݁ఓೄ∙థ − ܴ ∙ ݃ ∙ (ݍீ + ݍ௓ெ) (4.5) 
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Vor allem am Ende eines Gleitkettenfördersystems bewirken Gleitkurven einen starken 
Zugkraftanstieg, da die Kraft von den vorherigen Abschnitten ܨ௡ିଵ in den exponentiel-
len Term von Gleichung (4.5) eingeht. Layouts mit vielen Gleitkurven sind aufgrund des 
starken Anstiegs der Kettenzugkraft problematisch.  
Bogenrad 
Das Bogenrad bewegt sich mit der Förderkette mit, sodass es hier nicht zu einer Relativ-
bewegung zwischen Kette und Abstützung kommt. Eine Kurvenreibung wie bei dem 
Gleitbogen findet nicht statt. Aus diesem Grund kann hier vereinfacht die Formel (4.3) 
für den geraden Förderabschnitt verwendet werden. 
Abbildung 4.5:  
Kettenabschnitt mit Bogenrad [Nen12] 
Allerdings liegt im Bogenrad zusätzlich noch Lagerreibung vor, die durch den Bogen-
radwirkungsgrad in bisherigen Berechnungen mit eingeht. 
Eine ausführliche Herleitung der oben dargestellten Formeln ist in [Aue06, S. 91 ff.] zu 
finden. Die Formeln für Abschnitte mit einer Steigung und vertikale Gleitbögen werden 
ebenfalls dort behandelt. In Auerbachs Arbeit können jedoch keine dynamischen As-
pekte, wie die Kettensteifigkeit, Dämpfung und das Spiel, berücksichtigt werden. Es ist 
ein statisches Modell zur Darstellung des Zugkraftverlaufes.  
In der Veröffentlichung von Sumpf [Sum12] werden Berechnungsformeln vorgestellt, 
die den Einfluss der Kettenbreite zusätzlich mit berücksichtigen und dadurch einen Ge-
nauigkeitsgewinn bei der Ermittlung der Kettenzugkraft in Gleitkurven erreichen. Diese 
Formeln, die die Kettenbreite mit einbeziehen, sind jedoch erst bei Mattenketten von 
Bedeutung und werden hier nicht verwendet. 
Maximal zulässige Zugkraft 
Die durch die vorgestellten Formeln berechnete Kettenzugkraft muss mit der maximal 
zulässigen Zugkraft nach Herstellervorgabe verglichen werden und sollte diese nicht 
überschreiten. Der Hersteller Bosch Rexroth gibt für seine Kette mit der Bezeichnung 
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Varioflow, die es in den Breiten 65 mm und 90 mm gibt, eine maximale Zugkraft von 
1250 N bis zu einer Kettengeschwindigkeit von 10 m/min an. 
 
Abbildung 4.6: zulässige Kettenzugkraft für eine Förderkette vom Typ Varioflow (obere Kennlinie) der 
Firma Bosch [Bos12, S. 10-9] 
Danach fällt die zulässige Zugkraft bis zur Geschwindigkeit von 60 m/min auf 200 N 
linear ab (obere Kennlinie in Abbildung 4.6). Darüber hinaus wird bei langen Förder-
strecken von über 20 Metern Länge die zulässige Kettenzugkraft auf 750 N begrenzt. 
Weiterhin werden noch Betriebsfaktoren angegeben, die die zulässige Kettenzugkraft in 
Abhängigkeit von der Anzahl der Anfahrvorgänge des Fördersystems pro Stunde auf 
das bis zu 0,62fache vermindern [Bos12, S. 10-11]. Bei getakteten Förderprozessen ist 
demnach nur eine deutlich geringere Kettenzugkraft zulässig. 
Der Hersteller Flexlink gibt für seine 85 mm breite Gleitkette X85 ebenfalls eine zulässige 
Zugkraft von 1250 N an. Der Anfahrbetriebsfaktor sowie die Werte für die längen- und 
geschwindigkeitsabhängige Reduzierung der zulässigen Kettenzugkraft sind ähnlich 
wie beim Hersteller Bosch Rexroth. 
Übersteigt die errechnete Kettenzugkraft die Herstellervorgabe, dann bieten sich die  fol-
genden Möglichkeiten an: 
• die Förderstrecke in mehrere separate Kettenförderer zu unterteilen, 
• das Anlagenlayout zu ändern oder 
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4.2. Einflüsse durch das Kettenrad auf das dynamische Verhalten 
In diesem Abschnitt wird auf die dynamischen Effekte, die durch den Antrieb auf die 
Kette ausgeübt werden, näher eingegangen. 
Zahneingriffsfrequenz 
Für die Schwingungsanregung von Gleitketten ist die Zahneingriffsfrequenz ௓݂ des Ket-
tenrades von Bedeutung. Diese berechnet sich aus der Zähnezahl ݖ und Drehzahl ݊஺ des 
Antriebskettenrades. 
௓݂ = ݖ ∙ ݊஺   (4.6) 
Die notwendige Drehzahl des Kettenrades, die zum Bereitstellen einer gewünschten 




ݖ ∙ ݌ 
(4.7) 
Das Umstellen von (4.7) nach ݖ und Einsetzen in (4.6) ergibt: 




Die Zahneingriffsfrequenz ist demnach von der Fördergeschwindigkeit und der Ketten-
teilung abhängig. In Abbildung 4.7 wird dieser Zusammenhang grafisch dargestellt 
(siehe auch Tabelle 2.1):  
  
Abbildung 4.7:  Zahneingriffsfrequenz für verschiedene Kettenteilungen in Abhängigkeit von der För-
dergeschwindigkeit 
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Aus diesem Diagramm ist zu erkennen, dass Förderketten mit einer kleinen Kettentei-
lung mit einer höheren Frequenz erregt werden als Ketten mit größerer Teilung. Die 
Flexlink X45 Kette mit 12,7 mm Teilung ist allerdings vom Hersteller nur bis zu einer 
Geschwindigkeit von 20 m/min zugelassen. Generell können aber Zahneingriffsfrequen-
zen bis ca. 50 Hz bei hohen Kettengeschwindigkeiten auftreten. 
Polygoneffekt 
Der Polygoneffekt tritt dann in Erscheinung, wenn ein Zugmittel, wie z. B. eine Kette 
durch ein Kettenrad formschlüssig angetrieben wird. Die Kette wird auf dem Kettenan-
triebsrad nicht kreisrund geführt, sondern polygonartig abgewickelt. Bei der Rotation 
ändert sich der Eingriffsdurchmesser des Antriebsrades periodisch. Aus der Durchmes-
serschwankung resultiert eine veränderliche Übersetzung vom Antriebsritzel auf die 
Förderkette. Bei konstanter Winkelgeschwindigkeit am Antriebsrad entsteht dadurch 
eine ungleichmäßige Bewegung der Kette. In Abbildung 4.8 werden die Eingriffsver-
hältnisse der Kette am Kettenrad schematisch dargestellt und die Eingriffspunkte der 
Kette durch schwarze Kreise gekennzeichnet.  
Abbildung 4.8:  
Geometrische Eingriffsverhältnisse am  
Kettenrad 
Der wirksame Radius des Kettenrades schwankt zwischen r und ݎ௠௜௡, wobei unter Be-
rücksichtigung des Teilungswinkels ߙ sowie der Zähnezahl ݖ des Kettenrades gilt:  
ߙ =  2 ∙ ߨݖ  
(4.9) 




Hier sollen nun die Einflüsse des Polygoneffektes auf die Kettengeschwindigkeit und 
Kettenbeschleunigung kurz dargestellt werden. Eine ausführliche Herleitung des Poly-
goneffektes findet sich in [Aut83, S. 55 ff]. 
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Zur Beschreibung des Zahneingriffsvorgangs wird die Koordinate ߮ eingeführt, die mit 
ihrem Definitionsbereich von: 




den Eingriffsvorgang von Trumführungspunkt 1 zu Trumführungspunkt 2 in Abbil-
dung 4.8 darstellt. 
Die Geschwindigkeit in Kettenzugrichtung ݒ௞  und senkrecht dazu ݒ௬  wird durch die 
Gleichungen: 
ݒ௞ =  ݒ௨ ∙ cos(߮) (4.12)
ݒ௬ =  −ݒ௨ ∙ sin(߮) (4.13)
berechnet, wobei die Umfangsgeschwindigkeit ݒ௨ durch 
ݒ௨ =  ݎ ∙  ߱ (4.14)
gegeben ist. Für die Geschwindigkeiten ݒ௞ und ݒ௬ ergibt sich dann: 
ݒ௞ =  ݎ ∙  ߱ ∙ cos(߮) (4.15)
ݒ௬ =  −ݎ ∙  ߱ ∙ sin(߮) (4.16)
Die Beschleunigungen werden durch die Ableitung von (4.15) und (4.16) unter Berück-
sichtigung von 
߱ =  ߲߲߮ݐ  
(4.17)
berechnet: 
ܽ௞ = − ݎ ∙ ߱ଶ ∙ sin(߮) (4.18)
ܽ௬ = −ݎ ∙ ߱ଶ ∙ cos(߮) (4.19)
Die Abbildung 4.9 stellt die Verläufe der Geschwindigkeit und Beschleunigung für ein 
Kettenrad mit zwölf Zähnen in Kettenrichtung sowie senkrecht dazu grafisch dar. 
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Abbildung 4.9:  Verlauf der Geschwindigkeit und Beschleunigung der Kette beim Antrieb durch ein Ket-
tenrad mit zwölf Zähnen  
Aus dem Geschwindigkeitsverlauf (links in Abbildung 4.9) wird ersichtlich, dass sich 
die Kette beim Einlaufen in das Kettenrad periodisch hebt und senkt sowie in Ketten-
richtung oszilliert. 
Die Beschleunigungsfunktion in Kettenlängsrichtung ܽ௞ (rechts in Abbildung 4.9) voll-
zieht beim Übergang vom Zahneingriffspunkt 2 zu Zahneingriffspunkt 1 (Abbildung 
4.8) einen Sprung und ist nach Formel (4.18) quadratisch von der Drehzahl ߱ abhängig. 
Dadurch kann es, vor allem bei hohen Kettengeschwindigkeiten, zu starken dynami-
schen Belastungen kommen. Zusammenfassend verursacht der Polygoneffekt: 
• Eine oszillierende Längskraft und Längsgeschwindigkeit in der Kette und 
• Erregerfrequenzen die dem ganzzahligen Vielfachen der Zahneingriffsfrequenz 
entsprechen [Dre14, S. 299]. 
Die Auswirkungen des Polygoneffektes in vertikaler Richtung sollen hier nicht genauer 
betrachtet werden, da Förderketten in dieser Richtung aufgrund der Kettenführung we-
niger Schwingungen übertragen können. 
Zur Beurteilung des Polygoneffektes kann der Ungleichförmigkeitsgrad ߜ herangezo-
gen werden [Hän70, S. 28]. Dieser berechnet sich aus der maximalen und minimalen Ge-
schwindigkeit in Kettenrichtung durch: 
ߜ = ݒ௠௔௫ − ݒ௠௜௡ݒ௠௔௫  
(4.20)
Unter Verwendung von: 




und Einsetzen von Formel (4.9) für ߙ kann der Ungleichförmigkeitsgrad in Abhängig-
keit von der Zähnezahl berechnet werden: 
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ߜ =  1 − cos ቀߨݖቁ 
(4.22)
In Abbildung 4.10 ist der Verlauf des Ungleichförmigkeitsgrades für ein Kettenrad bei 
einer Anzahl von 4 bis 25 Zähnen dargestellt. 
 
Abbildung 4.10: Ungleichförmigkeitsgrad in Abhängigkeit von der Zähnezahl 
Zu erkennen ist, dass der Ungleichförmigkeitsgrad einen nichtlinearen Verlauf aufweist 
und vor allem bei Kettenrädern mit wenig Zähnen, wie sie z. B. bei Rundstahlketten ge-
bräuchlich sind, besonders stark ausgeprägt ist. In der Arbeit von Landschützer [Lan04] 
wird näher auf den Polygoneffekt bei Rundstahlketten eingegangen. Der Kettenherstel-
ler IWIS erwähnt im Handbuch Kettentechnik [IWI06, S. 23] für Rollenketten den Un-
gleichförmigkeitsgrad und erachtet den Polygoneffekt ab einer Zähnezahl von 19 als 
bedeutungslos. In der DIN Norm 10823 [DIN06], die Hinweise zur Auswahl von Rollen-
kettentrieben gibt, wird eine minimale Zähnezahl von 17 empfohlen. Bei hoher Ge-
schwindigkeit oder stoßweiser Belastung wird eine Mindestzähnezahl von 25 vorge-
geschlagen.  
Für Kunststoffgleitketten sind bislang keine Normen verfügbar. Die eingesetzten Ket-
tenräder haben größtenteils 12 Zähne und verursachen dementsprechend, aufgrund des 
Polygoneffektes, Schwankungen im Antrieb der Ketten. Diese sind zwar nicht so extrem 
wie bei den Antriebsrädern von Rundstahlketten mit zum Teil nur vier Zähnen, können 
aber dennoch nicht vernachlässigt werden. 
In der Arbeit von Ziegler [Zie06, S. 20] wurde festgestellt, dass der Polygoneffekt beson-
ders bei kurzen Kettenlängen einen großen Einfluss auf die Dynamik des Gesamtsys-
tems hat. 
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Einlaufstoß 
Der Einlaufstoß tritt auf, wenn ein Glied der Kette beim Einlaufen in den Antrieb auf 
das Kettenrad trifft. Verursacht wird dieser Stoß durch unterschiedliche Geschwindig-
keiten von Kettenglied und Kettenradzahnflanke.  
In [Aut83, S. 77 - 80] wird eine Formel zur Berechnung der Stoßkraft hergeleitet, die die 
Erkenntnisse aus Arbeiten anderer Autoren zusammenfasst: 
ܨௌ௧ = 2 ∙ ߨ ∙ ݊஺ ∙ ݌ ∙ ඨ
݉∗ ∙ ݌ ∙ ܧ ∙ ܾ௭
3 ∙ sin ൬
360°
ݖ + ߛ൰ 
(4.23)
Neben den geometrischen Größen des Kettenantriebes wie der Teilung ݌, der Zahnbreite 
ܾ௭, dem Zahneingriffswinkel ߛ, gehen der E-Modul ܧ des Kettenrades und die Drehzahl 
݊஺ des Antriebskettenrades in die Formel ein. In der Literatur ist bislang noch nicht ge-
nau geklärt worden, wie viele Kettenglieder die Stoßmasse ݉∗ bilden. In vielen Arbeiten 
wird ein Kettenglied, in anderen werden mehrere Kettenglieder bis hin zum gesamten 
Trum als Stoßmasse angenommen. Die Formel von [Aut83] wurde rein theoretisch her-
geleitet und nicht experimentell nachgewiesen. Es wurden dabei ein vollständig elasti-
scher Stoß sowie ideale geometrische Verhältnisse zwischen Kette und Kettenrad 
angenommen. Der Autor merkt an, dass ein Teil der Stoßenergie plastisch umgesetzt 
wird und dadurch die reale Stoßkraft deutlich kleiner anzunehmen ist als die berechnete 
Stoßkraft.  
Bereits in der Arbeit von Aßmann, Nestler und Poller [Aßm80] wurde für Rollenketten 
der Einfluss der Dämpfung auf den Einlaufstoß genauer untersucht. Zusätzlich wurden 
Formeln zur Berechnung der Stoßzeit bzw. Stoßfrequenz angegeben. Die Stoßfrequenz 
ist demnach erheblich größer als die Zahneingriffsfrequenz. Die Autoren verwendeten 
ein mit Dehnmessstreifen ausgestattetes Kettenrad zum Nachweis der Stoßkraft. Es  
konnte jedoch keine Einlaufstoßkraft gemessen werden. Die Autoren kamen zu dem Er-
gebnis, dass die Stoßkraft deutlich geringer ausfällt als mit Formel (4.23) angegeben so-
wie das die Dämpfung einen maßgeblichen Einfluss hat.  
Aufgrund der Ungenauigkeiten der Formel (4.23), auf die auch der Autor hinweist, so-
wie der bei Kunststoffförderketten relativ geringen Einlaufgeschwindigkeit, soll in die-
ser Arbeit nicht weiter auf den Einlaufstoß eingegangen werden.  
In der Arbeit von Fritz [Fri98, S. 14] wurde angemerkt, dass bei schnell laufenden Ketten 
aus Stahl der Einlaufstoß zur Erzeugung von Geräuschen beiträgt. Weiterhin wird in der 
Arbeit von Dörsam [Dör95] ein umfangreicher Überblick über die Forschungen bezüg-
lich Einlaufverhalten und Einlaufstoß von Rollenketten gegeben. 
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4.3. Reibungseinflüsse 
Grundlagen Reibung 
Reibung ist der Bewegungswiderstand, der sich als Widerstandskraft zweier Körper ge-
gen eine Relativbewegung zueinander zeigt [Czi03, S. 81]. Der Begriff der Reibung lässt 
sich, wie in Abbildung 4.11 dargestellt, in vier Gruppen unterteilen: dem Bewegungszu-
stand, der Art der Relativbewegung, dem Aggregatzustand und nach den charakteristi-
schen Stoffbereichen. 
 
Abbildung 4.11:  Einteilung der Reibung [Sum14, S. 12] 
Bei Gleitkettenfördersystemen hat die Reibung zwischen Kette und Gleitleiste einen 
maßgeblichen Einfluss auf das Bewegungs- und Schwingungsverhalten der Förderan-
lage. Eine Schmierung der Gleitketten ist nicht vorgesehen, so dass nur Festkörperrei-
bung vorkommt. Bezüglich der Relativbewegung tritt nur Gleitreibung auf, eine 
rollende Abstützung ist bei Gleitketten derzeit nicht gebräuchlich, jedoch grundsätzlich 
möglich.  
Hinsichtlich der Einteilung nach dem Bewegungszustand ist, neben der Bewegungsrei-
bung, die Haftreibung während des Anfahrvorgangs der Förderanlage relevant. Vor al-
lem im beladenen Zustand kann ein hoher Haftreibungskoeffizient das Anfahren der 
Kette erschweren und zu einer hohen Anfahrzugkraft führen. 
Reibungserregte Schwingungen 
Der Reibwert ist nur in wenigen Fällen konstant und unabhängig von anderen System-
parametern. Zur Vereinfachung von Berechnungsmodellen oder aus Unkenntnis wird 
jedoch häufig ein konstanter Reibungskoeffizient angenommen. Bekannt ist aber, dass 
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ein von der Geschwindigkeit abhängiger Reibwert einen Einfluss auf das dynamische 
Verhalten von schwingungsfähigen Systemen hat.  
• Stick-Slip-Effekte 
Bezüglich reiberregter Schwingungen soll zunächst der sogenannte Stick-Slip-Effekt, 
auch Ruckgleiten genannt, betrachtet werden. Dieser bezeichnet den permanenten Über-
gang zwischen Haften (Stick) und Gleiten (Slip) bei einem Bewegungsvorgang. Bemerk-
bar macht sich der Stick-Slip-Effekt durch starkes Ruckeln sowie durch erhöhte 
Quietschgeräusche der Reibpartner. Bei den Abstützungen der Gleitketten durch die 
Gleitleisten können vor allem in den Kurven Stick-Slip-Effekte auftreten, das wurde be-
reits vielfach beobachtet. Dieser Effekt ist unerwünscht, da er zu beträchtlicher Materi-
alschädigung der Förderkette und Gleitleiste sowie zu erhöhter Abnutzung durch 
Abrieb führt. 
In Dresig [Dre09, S. 481 ff.] wird der Stick-Slip-Vorgang mit Hilfe eines Minimalmodells 
in Form eines Feder-Masse-Systems untersucht, welches über eine bewegte Unterlage 
gleitet. Alternativ kann jedoch auch die Unterlage fest stehen und das Feder-Masse-Sys-
tem bewegt werden. Bei den Untersuchungen wird vorausgesetzt, dass die Haftrei-
bungszahl ߤ଴ größer als die Gleitreibungszahl ߤ  ist und die Geschwindigkeit ݒ  der 
Unterlage konstant sei. 
 
Abbildung 4.12: 
Minimalmodell zur Beschreibung von Stick-Slip-Effekten 
[Dre09, S. 482] 
 
Dresig berechnet die Verläufe der Geschwindigkeit und Beschleunigung der Masse und 
unterbreitet Vorschläge, um die Stick-Slip-Effekte zu vermindern. Er empfiehlt die 
Dämpfung oder Reibung zu erhöhen, die Normalkraft auf die Reibflächen zu verrin-
gern, den zeitlichen Reibwertverlauf durch eine andere Werkstoffpaarung zu verändern 
und eine Erhöhung der Eigenfrequenz des Systems. 
In [Czi03, S. 105 ff.] wurden mit einer Computersimulation die Ursachen von Stick-Slip-
Effekten in Abhängigkeit von der Gleitgeschwindigkeit untersucht. In diesem Modell 
(Abbildung 4.13) wurden zwei Massen verwendet, bei der die Masse des Körpers (1) 
relativ zur Masse des Körpers (2) bewegt wird. Körper (2) ist über eine Feder und einen 
Dämpfer gestellfest angebunden. 
Theoretische Grundlagen 31 
 
Abbildung 4.13: Modell zur Erklärung von Stick-Slip-Effekten [Czi03, S. 105] 
Es wurde herausgefunden, dass mit einer Annäherung des Gleitreibungswertes an den 
Haftreibungswert eine Verminderung der unerwünschten Stick-Slip-Effekte erreicht 
werden kann. Dies wurde mit experimentellen Untersuchungen bestätigt. 
Erhard gibt allgemein an, dass Kontaktpaarungen mit Reibwerten, die größer 0,4 sind, 
stärker zu Stick-Slip Zuständen neigen als Paarungen mit Reibwerten kleiner 0,25 
[Erh08, S. 181]. 
• Selbsterregte Schwingungen durch fallende Reibwertkennlinie 
Verläuft der Reibwert über der Relativgeschwindigkeit mit negativem Gradient, so kön-
nen dadurch ebenfalls Schwingungen angeregt werden. Eine fallende Reibwertkennlinie 
wirkt wie eine negative Dämpfung. Bei einem schwingfähigen System führt dies zu ei-
nem Amplitudenanstieg bis sich ein Gleichgewicht mit anderen, die Dynamik beeinflus-
senden Effekten, einstellt. Es existieren zudem Reibpaarungen, bei denen im Verlauf der 
Relativgeschwindigkeit der Reibwert zunächst fällt und danach ab einem bestimmten 
Punkt wieder ansteigt [Dre14, S. 535 ff]. Aufgrund des Einflusses der Reibwertkennli-
nien auf das dynamische Verhalten, wird in dieser Arbeit im Abschnitt 6.2.4 der Verlauf 
des Reibwertes über der Fördergeschwindigkeit gemessen. In Abschnitt 7.2 werden 
dann durch eine Simulationsrechnung die Auswirkungen des Reibwertverlaufes ge-
nauer untersucht.  
Weitere Einflüsse auf den Reibwert 
Der Reibwert zeigt zudem häufig eine Abhängigkeit von der Flächenpressung. Von 
Erhard wurde bei der Kunststoffpaarung POM-PE ein mit der Pressung zunehmender 
und bei der Paarung POM-PA ein abnehmender Reibwert festgestellt [Erh08, S. 168]. 
Schumann stellte in seinen Untersuchungen zum Reibverhalten von Kunststoffreib-
paarungen ähnliche Ergebnisse fest [Smn12]. Der Haftreibungswert hängt außerdem 
von der Kontaktzeit ab [Pop10, S. 140 ff.]. Die Ursachen liegen vor allem bei Kunststoffen 
im viskoelastischen Fließverhalten. Bei Förderanlagen, die mit hoher Beladung 
Theoretische Grundlagen 32 
angehalten werden und in diesem Zustand verweilen, kann dadurch beim Wieder-
anfahren ein höherer Anfahrwiderstand auftreten. 
4.4. Viskoelastisches Materialverhalten / Dämpfungsmechanismen 
Der Einsatz von Kunststoffen als Werkstoff bei Gleitkettenfördersystemen erfordert ei-
nen Blick auf deren besondere Material- und Dämpfungseigenschaften. Ändert sich bei 
einem Bauteil die Verformung bei Be- und Entlastung in Abhängigkeit von der Zeit, so 
handelt es sich um ein Bauteil mit viskoelastischen Materialeigenschaften. Die meisten 
Kunststoffe zeigen derartige Eigenschaften und haben bei mechanischer Belastung ge-
genüber anderen Werkstoffen ein stark ausgeprägtes viskoelastisches Materialverhal-
ten. Diese zeitabhängige Verformung bei einer Belastung hängt zudem von 
verschiedenen Einflussfaktoren ab, wie z. B. der Temperatur, der Belastungsgeschwin-
digkeit und Belastungsdauer. 
Es werden zwei Formen der Viskoelastizität unterschieden. Zum einen das Kriechen, 
das auch Retardation genannt wird, und zum anderen die Spannungsrelaxation. Krie-
chen ist die zeitabhängige plastische Verformung unter konstanter Last. Das Nachlassen 
der Spannung bei einer gleichbleibenden Verformung wird als Spannungsrelaxation be-
zeichnet.  
Dämpfungsmechanismen 
Weiterhin soll in diesem Kapitel ein Überblick über die Dämpfungsmechanismen, die 
bei mechanischen Schwingungen wirken, gegeben werden, da dynamische Systeme im-
mer mehr oder weniger stark gedämpft werden. Dämpfung ist ein Vorgang, bei dem 
einem schwingenden System durch dissipative Effekte Energie entzogen wird. Grund-
sätzlich wirkt die Dämpfung immer entgegen der aktuellen Bewegungsrichtung in ei-
nem dynamischen System. 
Die Maximalwerte von Schwingungsamplituden können einen Einfluss auf die Lebens-
dauer von Maschinen und Anlagen haben. Aus diesem Grund ist bei der Auslegung 
schwingender Maschinen die möglichst genaue Kenntnis der dämpfenden Kräfte von 
großer Bedeutung. Ein Problem dabei ist, dass Dämpfungsmechanismen sehr komplex 
und vielschichtig sein können und in der Literatur nicht durchgehend einheitlich klas-
sifiziert sind. Die Abbildung 4.14 stellt eine an die VDI Norm 3830-1 [VDI04, S. 5] ange-
lehnte Einteilung der Dämpfungsarten dar.  
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Abbildung 4.14: Einteilung der Dämpfungsarten [VDI04] 
Die Einteilung kann nach dem Entstehungsort, in dem die Dämpfungskräfte auftreten, 
dem phänomenologischen Erscheinungsbild oder nach der Struktur der dämpfenden 
Bauteile erfolgen. Diese drei Dämpfungsarten können wiederum weiter untergliedert 
werden. In dieser Arbeit soll jedoch nur auf die Werkstoffdämpfung und die Dämpfung 
durch Reibung näher eingegangen werden. 
Werkstoffdämpfung, auch als Materialdämpfung bezeichnet, entsteht durch die inneren 
Materialverformungen in Bauteilen. Zur Beschreibung dieser Verformungen im zeitli-
chen Verlauf aufgrund der Dämpfung werden Stoffgesetze angewendet. Ein Stoffgesetz 
ist ein theoretisches Modell, welches das Materialverhalten mit Hilfe von Gleichungen 
und festgelegten Annahmen darstellt. Je nach Werkstoff und geforderter Genauigkeit 
enthalten die Stoffgesetze umfangreiche Materialgleichungen. Häufiger wird jedoch das 
Materialverhalten mit rheologischen Modellen dargestellt. Auf diese wird im Kapitel 5.2 
näher eingegangen.  
In Flächen, an denen sich Bauteile berühren, tritt Kontaktflächendämpfung auf. In die-
sen Flächen führt eine Relativverschiebung zu Reibung und dadurch zu Energiedissipa-
tion. Bei Gleitkettenförderern tritt Reibung in hohem Maße auf wie in Abbildung 2.9 
bereits dargestellt. Der bewusste Verzicht auf Schmierstoffe führt zu trockener Reibung, 
die auch als Coulomb’sche Reibung bezeichnet wird. 
Die Dämpfung sollte grundsätzlich bei der Modellbildung mit berücksichtigt werden, 
wenn neben der Eigenfrequenz der genaue Verlauf der Amplituden von Interesse ist. 
Sind nur die ersten bzw. niedrige Eigenfrequenzen von Bedeutung, so kann die Dämp-
fung vernachlässigt werden [Dre14, S. 234]. 
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Dämpfungskennwerte 
Die Ermittlung der Dämpfungskennwerte kann über verschiedene Methoden erfolgen. 
Zum einen über den Ausschwingversuch, bei dem die Abklingkurve einer zuvor ange-
regten Schwingung aufgezeichnet wird und daraus das logarithmische Dämpfungs-
dekrement gewonnen wird. Zum anderen über die Bestimmung der Phasen-
verschiebung im Zeitverlauf von Kraft und Verformung und der Auswertung des Ver-
lustwinkels. In dieser Arbeit werden die nötigen Parameter zur Beschreibung der Dämp-
fung über den sogenannten Hystereseversuch bestimmt (siehe Abschnitt 6.2.2). Jede 
Methode zur Gewinnung der Dämpfung führt zu einer anderen Darstellung der Kenn-
werte. In [Dre14, S. 234 ff] wird näher darauf eingegangen, sowie eine Tabelle zur Um-
rechnung der unterschiedlichen Kenngrößen angegeben. In dieser Arbeit wird die 
Dämpfungskonstante ݀ mit der Einheit Ns/m zur Beschreibung der Dämpfung verwen-
det, da diese im verwendeten Materialmodell bei den viskosen Dämpfern direkt ohne 
Umrechnungen eingesetzt werden kann. 
 5. Modellbildung 
5.1. Einführung 
Das Hauptziel dieser Arbeit ist die Entwicklung eines Simulationsmodells, bei welchem 
alle relevanten dynamischen Aspekte bezüglich der Kettenstrangschwingung abgebil-
det werden können. Die Erstellung des Modells wurde angelehnt an die VDI Norm 
3843-1 [VDI14] in der die Modellbildung in drei Blöcke unterteilt wird. Im ersten Block 
steht die Systemdefinition in der die Systemgrenzen, Randbedingungen und Berech-
nungsmethoden festgelegt werden. Im zweiten Block erfolgt die eigentliche Modellbil-
dung durch die Definition der Modellstruktur und des genauen Systemverhaltens. 
Neben einer Diskretisierung der Eigenschaften auf einzelne Elemente in der Modell-
struktur werden zudem die Modellparameter mit Hilfe von Versuchen bestimmt. Im 
dritten Block wird das Berechnungsmodell validiert und auf Plausibilität geprüft. Wei-
terhin wird geklärt, ob das Modell ausreichend genau ist, um alle bedeutsamen Effekte, 
die am realen System auftreten zu beschreiben. Weiterhin kann in diesem Schritt eine 
Modellvereinfachung erfolgen, indem die Anzahl der Freiheitsgrade reduziert und 
Kenngrößen mit geringem Einfluss vernachlässigt werden. Die Norm gibt dabei keine 
eindeutigen Vorschriften, sondern vielmehr allgemeingültige Regeln zur Modellbil-
dung. Dabei ist es üblich iterativ vorzugehen, indem die oben genannten  Modellie-
rungsblöcke mehrmals durchlaufen werden müssen, bis das Modell hinreichend genaue 
Resultate liefert. 
In Abschnitt 5.4 wird schrittweise ein Simulationsmodell für ein Gleitkettenfördersys-
tem entwickelt, welches alle relevanten Randbedingungen, die auf ein Gleitkettenför-
dersystem einwirken und Einfluss auf das Schwingungsverhalten haben, berücksichtigt. 
Iterative Zwischenschritte hin zum genauen Modell werden aus Gründen der Übersicht-
lichkeit nicht mit aufgeführt. Das gesamte Modell wird mit der Mehrkörpersimulations-
software Simulation X in der Version 3.5 von der Firma ITI erstellt. Diese CAE-Software 
zur Simulation von technischen Systemen bietet ein sehr breites Spektrum an vordefi-
nierten Teilmodellen aus allen Bereichen der Technik, wie z. B. der Mechanik, Antriebs-
technik, Elektrotechnik und Fluidtechnik. Intern verwendet Simulation X den 
Sprachstandard Modelica, eine Beschreibungssprache für physikalische Modelle. Für 
diese Arbeit werden die Teilmodelle der 1D-Mechanik-Bibliothek verwendet und es 
wird ein neuer Simulation-X-Modelltyp für genau ein Kettenglied entwickelt, mit dem 
beliebige Gleitkettenfördersysteme in der Simulationssoftware zusammengebaut wer-
den können. 
Die Software stellt außerdem umfangreiche Funktionen zur Modellauswertung, wie 
z. B. die Darstellung von Verläufen der inneren Variablen des Modells zur Verfügung. 
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Zur Beurteilung des Schwingungsverhaltens der Kette ist es notwendig zuerst ihre Ei-
genfrequenzen zu betrachten. Aus diesem Grund werden im Abschnitt 5.3 Berechnungs-
modelle zur Ermittlung der Eigenfrequenzen der Gleitkette hergeleitet, die zum Teil 
analytisch gelöst werden können. Dabei werden einige Vereinfachungen getroffen, um 
die Modellkomplexität in Grenzen zu halten. Das exakte Förderlayout, wie die Lage von 
Gleitkurven und Bogenräder sowie das genaue Materialverhalten werden dabei nicht 
berücksichtigt. Auf den Einfluss der Reibung wird ebenfalls verzichtet. 
Im nächsten Abschnitt werden zuvor geeignete Materialmodelle für Kunststoffketten-
glieder vorgestellt, die die Grundlage für das Simulationsmodell bilden.  
5.2. Übersicht der Materialmodelle für Kunststoffe  
5.2.1. Verformung Kettengliedgelenk 
Zunächst soll jedoch der Aufbau eines Kettengliedes genauer betrachtet werden. Für die 
Modellbildung ist es wichtig, vorher festzustellen, welche Bauteile der Kette an der Ver-
formung und somit dem dynamischen Verhalten beteiligt sind. In Abbildung 5.1 links 
ist ein Kettenabschnitt und rechts schematisch ein vergrößerter Ausschnitt des Gelenk-
bereiches dargestellt. Die aus Innen- und Außengliedern (rot und blau in Abbildung 5.1) 
bestehenden Ketten sind durch ein kardanisches Gelenk verbunden. Dieses besteht zu-
dem aus dem Bolzen (grün) und dem Pin (gelb). 
 
Abbildung 5.1:  links: Bild eines Kettenabschnittes  / rechts: Schematische Darstellung der Kettengelenke 
im Querschnitt 
Innenglied, Außenglied und Pin bestehen aus Kunststoff und der Bolzen besteht aus 
Stahl. Während die Kunststoffbauteile viskoelastische Verformung zeigen, verformt sich 
der Stahlbolzen bei der vorliegenden Belastung zum größten Teil elastisch. Aus diesem 
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Grund ist ein Materialmodell erforderlich, welches viskose und elastische Anteile dar-
stellen kann. In den Verbindungsflächen zwischen den Gelenkbauteilen liegt zudem ein 
Hertzscher Kontakt vor, der ein nichtlineares Verformungsverhalten zeigt. Es wird je-
doch keine ausführliche Kontaktmodellierung durchgeführt, sondern ein Materialmo-
dell gewählt, welches die viskoelastischen Eigenschaften des Kettengliedes sowie die 
Kontaktsteifigkeit und -dämpfung implizit mit abbildet. 
5.2.2. Rheologische Grundelemente  
Die Beschreibung der viskoelastischen Materialeigenschaften von Kunststoffen kann mit 
rheologischen Modellen sehr anschaulich erfolgen. Zunächst werden bedeutende 
Grundelemente erörtert, aus denen sich die rheologischen Modelle zusammensetzen las-
sen. Danach wird auf zusammengesetzte Elemente zur Darstellung der Materialeigen-
schaften von Kunststoffen eingegangen. 
Lineare Feder / Hooke-Element 
Linearelastisches Materialverhalten kann durch ein Hooke-Element (Feder) abgebildet 
werden. Als Kennwert wird der E-Modul verwendet. Es gilt: 
ߪ = ܧ ∙ ߝ (5.1) 
    
Abbildung 5.2: links: Symbol für Hooke-Element / rechts: Spannungs-Dehnungs-Verlauf  
Das Hooke-Element reagiert auf eine einwirkende Kraft mit einer unverzüglichen Ver-
formung die proportional zur Kraft ist. Beim Entlasten geht die Verformung ohne Ver-
zögerung zurück und ist somit vollständig reversibel.  
Viskoser Dämpfer / Newton-Element 
Die Darstellung von viskosen Verformungsanteilen erfolgt durch einen viskosen Dämp-
fer (Newton-Element). Der Kennwert für dieses Element ist die Dämpfungskonstante 
bzw. die dynamische Viskosität ߟ. Die Deformation ߝ stellt sich beim idealen viskosen 
Dämpfer auf eine einwirkende Spannung verzögert ein, wobei die Deformationsge-
schwindigkeit ߝሶ proportional zur Spannung ist. 
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Es gilt der Zusammenhang: 
ߪ = ߟ ∙ ߝሶ (5.2) 
     
Abbildung 5.3: links: Symbol des viskosen Dämpfers / rechts: Spannungs-Deformationsgeschwindig-
keits-Verlauf 
Reibstelle / Coloumb-Element 
Mit einer Reibstelle kann plastisches Verformungsverhalten dargestellt werden.  
 
        
Abbildung 5.4: links: Symbol für die Reibstelle / rechts: Spannungs-Dehnungs-Verlauf 
Eine Verformung beginnt erst beim Überschreiten der Fließspannung  ߪி . Gleichung 
(5.3) stellt den Zusammenhang mathematisch dar. 
ߝ =  ൜ 0, ߪ ൏ ߪிߝ(ݐ), ߪ ൒ ߪி 
(5.3) 
Dieses Element verhält sich bei einer Spannung unterhalb der Fließspannung ߪி wie ein 
starrer Körper und oberhalb der Fließspannung ߪி wie eine Flüssigkeit. Bei Entlastung 
geht die Verformung nicht zurück und ist somit irreversibel. 
5.2.3. Zusammengesetzte Elemente 
Durch Reihen- und/oder Parallelschaltung von Grundelementen lassen sich komplexe 
Materialmodelle erstellen. Bei einer Parallelschaltung addieren sich die Spannungen der 
einzelnen Elemente während die Verformung konstant bleibt. Eine Reihenschaltung 
führt bei konstanter Spannung in den beteiligten Elementen zu einer Addition der Ver-
formungen bzw. Verformungsgeschwindigkeiten. 
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Kelvin-Voigt-Element 
Das Kelvin-Voigt-Element besteht aus einer Parallelschaltung einer linearen Feder mit 
einem viskosen Dämpfer. 
Abbildung 5.5:  Kelvin-Voigt-Element 
 
Das Spannungs-Verformungsverhalten wird durch folgende Differentialgleichung ab-
gebildet, welche sich aus der Addition von (5.1) und (5.2) ergibt [Nas10, S. 153]: 
ߪ = ܧ ∙ ߝ +  ߟ ∙ ߝሶ (5.4) 
Maxwell-Element 
Eine Feder mit einem viskosen Dämpfer in Reihe geschaltet ergibt das Maxwell-Element.  
 
Abbildung 5.6:  Maxwell-Element 
 
Nach Umstellen und Ableiten von (5.1) nach ߝ folgt für die Verformungsgeschwindig-










Nach Addition von (5.5) und (5.6) sowie einigen Umformungen kann folgende Differen-
tialgleichung für das Maxwell-Element gebildet werden [Nas10, S. 153]: 
ߪ + ߟܧ ∙ ߪሶ = ߟ ∙ ߝሶ 
(5.7) 
Kombinationsmodelle mit einem viskosen Dämpfer in Reihenschaltung geben ein Flu-
idverhalten wieder und sind deshalb für Kunststoffbauteile nicht geeignet. 
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ZenerM-/ Generalisiertes Maxwell-Element 
Wird dem Maxwell-Element eine Feder parallel geschalten, so entsteht das ZenerM-Mo-
dell. 
        
Abbildung 5.7: links: ZenerM –Element  / rechts: generalisiertes Maxwell-Modell 
Die Differentialgleichung für das ZenerM -Modell lautet [Nas10, S. 157]: 
ߪ + ߟଵܧଵ ߪሶ = ܧ଴ ∙ ߝ +
ߟଵ ∙ (ܧ଴ + ܧଵ)
ܧଵ ∙ ߝሶ 
(5.8) 
Zu diesem ZenerM-Modell lassen sich noch weitere Maxwell-Elemente parallel schalten. 
Dieses, sogenannte generalisierte Maxwell-Element, ermöglicht aufgrund der zusätzli-
chen Feder- und Dämpferelemente eine bessere Anpassung an das tatsächliche Materi-
alverhalten. 
Die Materialparameter für diesen Elementtyp sind allerdings nur aufwendig zu bestim-
men. Die Rechenzeit für eine Simulation vergrößert sich außerdem mit zunehmender 
Elementanzahl. Weitere Materialmodelle und detaillierte Herleitungen finden sich in 








5.3. Modelle zur Berechnung der Eigenfrequenzen der Kette 
5.3.1. Einführung 
Wird ein System zum Schwingen angeregt, so kann es mit seiner Eigenfrequenz in seiner 
Eigenform schwingen. Systeme mit mehr als einem Freiheitsgrad, wie z. B. eine Gleit-
kette, haben entsprechend der Anzahl der Freiheitsgrade genauso viele Eigenfrequen-
zen. Schwingt ein Mehrkörpersystem mit einer Eigenfrequenz, so führen alle Körper in 
dieser Frequenz eine harmonische Bewegung aus. Die Phasenlage und die Amplituden 
der einzelnen Körper können sich jedoch unterscheiden. Es können sich auch mehrere 
Schwingungen in den jeweils unterschiedlichen Eigenfrequenzen überlagern. Eine Kette 
ist, aufgrund ihres Aufbaus aus vielen Einzelgliedern, ein Mehrkörpersystem. In diesem 
Abschnitt werden drei verschiedene Ansätze zur Berechnung der Eigenfrequenzen einer 
Kette hergeleitet und ihre Ergebnisse gegenübergestellt. 
5.3.2. Einmassenschwinger 
Da man in der Maschinendynamik meist versucht mit Minimalmodellen Schwingungs-
probleme zu analysieren, soll zunächst das Modell des Einmassenschwingers, mit dem 
bereits viele schwingungstypische Probleme dargestellt werden können, angewendet 
werden. Dieses Modell besitzt nur einen Freiheitsgrad und besteht aus den Elementen 
Feder mit der Steifigkeit ݇ , der Masse ݉  und einem Dämpfer mit der Dämpfungs-
konstante ܾ (Abbildung 5.8). 
 
Abbildung 5.8: Skizze Einmassenschwinger [Laß03] 
Damit dieses Modell Anwendung finden kann, muss die Kette bzw. ein Kettenabschnitt 
als Einzelmasse zusammengefasst werden und die Materialeigenschaften wie Masse, 
Steifigkeit und Dämpfung müssen auf eine Koordinate ݍ reduziert werden.  
Die Eigenkreisfrequenz ߱଴ des in Abbildung 5.8 dargestellten Einmassenschwingers be-






sowie die Eigenfrequenz durch: 
݂ = ߱଴2 ∙ ߨ 
(5.10)
Die reduzierte Steifigkeit der Kette ݇௥௘ௗ wird aus den Einzelsteifigkeiten ݇௄ீ  der Ketten-
glieder ermittelt. Es handelt sich um eine Reihenschaltung von Federn der Anzahl ݊ die 









Bei Reihenschaltung von Steifigkeiten gleicher Größe vereinfacht sich die Formel zu: 
݇௥௘ௗ =
1
݊ ݇௄ீ  
(5.12)
Die Masse ݉௥௘ௗ wird aus den Einzelmassen der Kettenglieder ݉௄ீ  bestimmt: 
݉௥௘ௗ = ݊ ∙ ݉௄ீ  (5.13)
Durch Einsetzen von Formel (5.12) und (5.13) in (5.9) und Umformen entsteht eine For-







Der Zusammenhang zwischen der Kettenlänge ݈ und der Anzahl der Elemente der Kette 
݊ unter Beachtung der Kettenteilung ݌ wird durch folgende Formel gegeben: 
݈ = ݊ ∙ ݌ (5.15) 
(5.15) in (5.14) eingesetzt (unter Berücksichtigung von (5.10)) ergibt eine von der Ketten-
länge abhängige Formel zur Berechnung der Eigenfrequenz: 
ா݂ெௌ(݈) =
݌




Aus dieser Formel wird ersichtlich, dass die Eigenfrequenz mit zunehmender Glieder-
zahl bzw. Kettenlänge abnimmt.  
Als Kriterium zur Bestimmung, ob ein Modell geeignet ist, Schwingungsprobleme zu 
erklären, schlägt Dresig vor, die Eigenfrequenzen des Modells zu prüfen. Das Modell 
sollte in der Lage sein, Eigenfrequenzen bis oberhalb der höchsten Erregerfrequenz ab-
zubilden [Dre09, S. 8]. Eine Erregung erfolgt unter anderem durch den Zahneingriff am 
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Antriebsrad, wie bereits in Abschnitt 4.2 dargestellt wurde. Die Zahneingriffsfrequenz 
kann mit Formel (4.8) berechnet werden und beträgt bei typischen maximalen Förder-
geschwindigkeiten von 60 m/min bei der Versuchskette ca. 30 Hz (siehe Abbildung 4.7). 
Mit den experimentell ermittelten Materialkennwerten (siehe Abschnitt 6.2.3) für ein 
Kettenglied mit der mittleren Steifigkeit ݇ von ca. 1850 N/mm und der Masse 0,041 kg 
ergibt sich eine Eigenfrequenz für ein Kettenglied von 1065 Hz. Bei einer Kettenlänge 
von 1202 mm bzw. 36 Gliedern bei einer Teilung von 33,4 mm beträgt die Eigenfrequenz 
beim Modell des Einmassenschwingers somit nur noch 29,6 Hz und erfüllt daher oben 
genanntes Kriterium bei einer Erregerfrequenz von 30 Hz nicht mehr. Für ein Gleitket-
tenfördersystem, welches Kettenlängen von mehreren Metern aufweisen kann, ist das 
Modell demnach nicht ausreichend geeignet. Es hat zudem den Nachteil, dass es nur 
eine Eigenfrequenz besitzt. 
5.3.3. Schwingerkette 
Als nächstes soll ein linearer Schwinger mit mehreren Freiheitsgraden auf die Eignung 
als Modell zur Darstellung einer Gleitkette untersucht werden. In der Literatur 
[Kna06, S. 158 ff.] sind sogenannte Schwingerketten (Abbildung 5.9) bekannt. Das sind 
gekoppelte Feder-Masse-Elemente, die in Reihe geschalten sind, so dass jedes Feder-




Abbildung 5.9: Schwingerkette mit Feder-Masse-Elementen [ [Kna06, S. 163]] 
Wird diese Schwingerkette auf eine Gleitkette bezogen, so stellt eine Feder und eine 
Masse jeweils ein Kettenglied dar, wobei die Feder die elastischen Eigenschaften eines 
Kettengliedes repräsentiert. Auf die Dämpfung wird hier aus Gründen der Vereinfa-
chung vorerst verzichtet.  
Nach Freischneiden zwischen den einzelnen Massen lassen sich die Bewegungsglei-
chungen für dieses System aufstellen. Für die erste Masse gilt: 
݉ଵ ∙ ݍሷଵ + ݇ଵ ∙ ݍଵ + ݇ଶ ∙ (ݍଶ − ݍଵ) = 0 (5.17) 
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Die Bewegungsgleichung für die zweite Masse lautet: 
݉ଶ ∙ ݍሷଶ + ݇ଶ ∙ (ݍଶ − ݍଵ) + ݇ଷ ∙ (ݍଷ − ݍଶ) = 0 (5.18)
Für die weiteren Massen ݉௜ gilt: 
݉௜ ∙ ݍሷ௜ + ݇௜ ∙ (ݍ௜ − ݍ௜ିଵ) + ݇௜ାଵ ∙ (ݍ௜ାଵ − ݍ௜) = 0 (5.19)
Derartige Schwingungssysteme mit sehr vielen Freiheitsgraden können in Matrixform 
übersichtlicher dargestellt werden. Die Bewegungsgleichung lautet dann: 
ۻ ∙ ݍሷ (ݐ) + ۹ ∙ ݍ(ݐ) = ۴(ݐ) (5.20)








Die für das System verallgemeinerten Steifigkeiten werden durch die Matrix K und die 
Massen werden durch die Matrix M erfasst. Die Elemente der Matrizen können 
entweder direkt in den Bewegungsgleichungen des Mehrkörpersystems abgelesen wer-
den oder über den Lagrange-Formalismus berechnet werden. Wird die zweite Möglich-
keit in Betracht gezogen, so muss zur Berechnung der Elemente der Steifigkeitsmatrix 
die zweifache partielle Ableitung der Formänderungsarbeit ܅ܘܗܜ des Systems für jedes 
Matrixelement gebildet werden um. 
݇௜௝ = ௝݇௜ =
ߜଶ܅ܘܗܜ
ߜݍ௜ߜݍ௝      ݅ = 1 … ݊, ݆ = 1 … ݊ 
(5.22)
Die Elemente der symmetrischen Massenmatrix des Systems lassen sich durch die zwei-
fache partielle Ableitung der kinetischen Energie ܅ܓܑܖ des Systems bestimmen. 
݉௜௝ = ௝݉௜ =
ߜଶ܅ܓܑܖ
ߜݍሶ௜ߜݍሶ௝     ݅ = 1 … ݊, ݆ = 1 … ݊ 
(5.23)
Mit oben genannten Formeln ergeben sich für das Mehrkörpersystem gemäß Abbildung 








































Eine Gleitkette hat im unbeladenen Zustand in allen Elementen die gleichen Material-
parameter. Es handelt sich somit um eine homogene Schwingerkette mit gleichen Mas-
sen ݉ und Steifigkeiten ݇ in allen Elementen. Dadurch vereinfachen sich die Matrizen 







































Es handelt sich bei der Massenmatrix um eine Diagonalmatrix, die verkürzt wie folgt 
geschrieben werden kann: 
ۻ =  ݀݅ܽ݃(݉ଵ, … , ݉௡) (5.28)
Die Steifigkeitsmatrix ist eine symmetrische Matrix und besitzt neben der Hauptdiago-
nalen noch zwei Nebendiagonalen. 
Zur Bestimmung der Eigenkreisfrequenzen ߱ wird ۴(ݐ) in Gleichung (5.20) gleich null 
gesetzt. Die Lösung der charakteristischen Gleichung (5.29) ergibt die Eigenkreisfre-
quenzen: 
ܦ݁ݐ(−߱ଶ ∙ ۻ + ۹) = 0 (5.29) 
Die Eigenkreisfrequenzen von Schwingerketten sind außerdem noch von der Art der 
Einspannung der Randelemente abhängig. In Abbildung 5.9 ist die Schwingerkette beid-
seitig fest eingespannt. Ist das linke bzw. rechte Randelement der Schwingerkette frei 
gelagert, so ändert sich der Wert des linken oberen bzw. rechten unteren Matrixelemen-
tes der Steifigkeitsmatrix in Formel (5.26) von 2݇ zu ݇, wodurch sich die Lösungen von 
Gleichung (5.29) und somit die Eigenfrequenzen des Systems ändern. Bei Gleitketten-
fördersystemen ist die Kette am Antrieb im Prinzip fest eingespannt und im Kettensack 
frei hängend ohne Gegenkraft. Die Förderkette kann deshalb als einseitig eingespannte 
Schwingerkette betrachtet werden.  
Ab drei Kettengliedern bzw. drei Freiheitsgraden wird die analytische Berechnung der 
Gleichung (5.29) sehr aufwendig und ist praktisch nur noch numerisch mit Mathematik-
programmen, wie z. B. Matlab, für längere Schwingerketten lösbar.  
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In der Literatur sind jedoch geschlossene Formeln zur Berechnung der Eigenkreisfre-
quenzen und Eigenformen von homogenen Schwingerketten zu finden. Dresig 
[Dre09, S. 233] gibt derartige Formeln für eine Torsionsschwingerkette für alle drei mög-
lichen Formen der Einspannung an. 
 
Abbildung 5.10: Eigenfrequenzen und Eigenformen von homogenen Torsionsschwingerketten 
[Dre09, S. 233] 
Diese Formeln können für die Schwingerkette gemäß Abbildung 5.9 adaptiert werden, 
indem die Drehsteifigkeit ்ܿ  durch die Steifigkeit ݇௄ீ  sowie das Massenträgheitsmo-
ment ܬ durch die Masse ݉௄ீ  ersetzt werden [Dre09, S. 222]. Die Eigenkreisfrequenz ݅ 
für eine Schwingerkette berechnet sich dann bei einseitiger Einspannung durch: 
߱௜ = 2 ∙ ඨ
݇௄ீ
݉௄ீ ∙ ݏ݅݊ ൬
(2 ∙ ݅ − 1) ∙ ߨ
2 ∙ (2 ∙ ݊ + 1)൰ 
(5.30) 
Wobei ݊ die Anzahl der Elemente der Schwingerketten angibt. Wird (5.15) in (5.30) unter 
Beachtung von (5.10) eingesetzt, so ergibt sich eine Funktion zur Berechnung der Eigen-
frequenzen in Abhängigkeit der Kettenlänge ݈: 
ௌ݂௄(݅, ݈) = ඨ
݇௄ீ
݉௄ீ ∙
ݏ݅݊ ൮ (2 ∙ ݅ − 1) ∙ ߨ




Im folgenden Diagramm ist der Verlauf dieser Funktion bis zu einer Kettenlänge von 10 
Metern für die ersten fünf Eigenfrequenzen grafisch dargestellt:  
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Abbildung 5.11: Eigenfrequenzen der unbeladenen Kette in Abhängigkeit der Länge 
Für die Steifigkeit wurde hier der gleiche Wert wie bei der Analyse des Einmassen-
schwingers angenommen. 
Aus dieser Funktion mit hyperbolischen Verlauf wird ersichtlich, dass bei einer maxi-
malen Erregerfrequenz von 30 Hz die Kette erst ab einer Länge von 1,60 m durch den 
Antrieb zu Schwingungen mit der ersten Eigenfrequenz erregt werden kann. Bei größe-
ren Kettenlängen kann auch eine Erregung der höheren Eigenfrequenzen erfolgen. 
Die Berechnungsformeln von Dresig können nur bei homogenen Schwingerketten, also 
Ketten bei denen die Massen aller Glieder identisch sind, verwendet werden. Im belade-
nen Zustand stellt die Kette keine homogene Schwingerkette dar, da an den Abschnitten 
der Kette, auf denen die Fördergüter stehen, zusätzlich deren Masse wirkt. Für diesen 
Fall müssen in der Formel (5.25) die Massen der Kettenglieder entsprechend der Bela-
dung angepasst werden und die Eigenfrequenz muss numerisch mit (5.29) berechnet 
werden. 
5.3.4. Kontinuum (Stabmodell) 
Eine weitere Möglichkeit die Eigenfrequenzen einer Kette zu berechnen, besteht darin, 
die Kette als Kontinuum in Form eines schwingenden Stabes zu betrachten. Unstetigkei-
ten in der Kette werden dabei vernachlässigt. Ein idealer Stab kann gegenüber einem 
Balken nur Längsschwingungen ausführen. In [Inm14, S. 537] werden Formeln für die 




Abbildung 5.12: Eigenfrequenzen und Eigenformen von Stäben bei verschiedenen Arten der Ein-
spannung [Inm14, S. 537] 
Unter Verwendung von (siehe Anmerkung in Abbildung 5.12): 
ܿ = ඨܧߩ 
(5.32)
gilt bei einseitiger Einspannung des Stabes für die Eigenkreisfrequenz mit der Nummer 
݅: 
߱௜ =
(2 ∙ ݅ − 1) ∙ ߨ




Diese Formel ist für einen Stab mit einer konstanten gleichmäßigen Materialverteilung 
über der Länge gültig. Da in dieser Formel nicht die Steifigkeit und die Masse, sondern 
das E-Modul ܧ  und die Dichte ߩ des Materials eingehen, muss der Formeinfluss der 
Kette berücksichtigt werden, indem ein Stab mit dem der Kette äquivalenten Eigenschaf-
ten berechnet wird.  
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Abbildung 5.13: Überführung einer Kette in einen äquivalenten Stab 
Unter der Bedingung, dass die Kraft ܨ und die Dehnung ߝ bei der Kette und dem stab-
förmigen Ersatzkörper gleich sind gilt: 
ܨ = ܧ ∙ ܣ ∙ ߝ = ܧ′ ∙ ܣ′ ∙ ߝ (5.34) 
ܧ und ܣ sind der E-Modul und die Querschnittsfläche der Kette, ܧ′ und ܣ′ entsprechend 
für den äquivalenten Stab. Das Umstellen nach ܧ′ ergibt: 
ܧ′ = ܧ ∙ ܣܣ′ 
(5.35)
Die Querschnittsfläche ܣ der Kette kann aus den CAD-Daten gewonnen werden. Ge-
nauer ist es jedoch, die wirksame Querschnittsfläche aus Versuchsdaten von Zugvers-
suchen zu bestimmen. Mit der im Zugversuch bestimmten Dehnung ߝ bei vorgegebener 
Kraft ܨ kann über folgende Beziehung der wirksame Kettenquerschnitt ermittelt wer-
den: 
ܣ = ܨܧ ∙ ߝ 
(5.36)
Die Querschnittsfläche des vergleichbaren Stabkörpers ܣ′ wird über die folgende For-
mel aus dem längenspezifischen Gewicht der Kette ݍ௓ெ und der Dichte des Kettenwerk-
stoffes berechnet: 
ܣ′ = ݍ௓ெߩ  
(5.37)
(5.36) und (5.37) in (5.35) eingesetzt ergibt für das äquivalente E-Modul ܧ′ des Stabkör-
pers: 




Wird (5.38) in (5.33) unter Beachtung von (5.10) eingesetzt, so entsteht eine Formel zur 
Berechnung der Eigenfrequenzen eines der Kette äquivalenten Stabkörpers in Abhän-
gigkeit von der Kettenlänge ݈: 
ௌ݂(݅, ݈) =
(2 ∙ ݅ − 1)
4 ∙ ݈ ඨ
ܨ
ߝ ∙ ݍ௓ெ 
(5.39)
Nun kann die Dehnung ߝ und das längenspezifische Gewicht ݍ௓ெ auf die Kettenteilung 
݌ bezogen in Formel (5.39) eingesetzt werden: 
ௌ݂(݅, ݈) =
(2 ∙ ݅ − 1)







Nach Umformen kann ݌ vor die Wurzel gezogen werden und die Kraft ܨ pro Längenän-
derung Δ݈ ergibt die Steifigkeit ݇௄ீ  für ein Kettenglied, da die Längenänderung auf die 
Kettenteilung bezogen ist. Somit ergibt sich folgende Formel zur Berechnung der ݅. Ei-
genfrequenz der Kette unter der Annahme, dass sich die Kette wie ein Kontinuum ver-
hält: 
ௌ݂(݅, ݈) =
(2 ∙ ݅ − 1) ∙ ݌





5.3.5. Vergleich der Eigenfrequenzansätze 
In den Formeln zur Berechnung der Eigenfrequenz mit den drei verschiedenen Model-
lierungsansätzen, dem Einmassenschwinger (5.16), der Schwingerkette (5.31) und dem 
Stabmodell (5.41) ist eine große Ähnlichkeit zu erkennen. Die Materialkennwerte gehen 
über die Wurzel bei allen Ansätzen im gleichen Maße ein.  
Mit den ermittelten Steifigkeitswerten der Kette (siehe Kapitel 6.2.3) wird in Abbildung 
5.14 der Verlauf der ersten Eigenfrequenzen des Einmassenschwingers im Vergleich 
zum Stabmodell und der Schwingerkette für eine Kette ohne Beladung dargestellt. 
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Abbildung 5.14: Verlauf der ersten Eigenfrequenz des Stabmodells im Vergleich zum Einmassenschwin-
ger und der Schwingerkette bei einer unbeladenen Kette bei einer Steifigkeit von 1850 
N/mm 
Es wird aus dem Diagramm ersichtlich, dass die erste Eigenfrequenz des der Kette äqui-
valenten Stabes nahezu deckungsgleich mit dem Modell der Schwingerkette ist. Ledig-
lich bei sehr kurzen Kettenstücken kleiner als ein Meter bis hin zu einer Länge von einem 
einzelnen Kettenglied sind größere Unterschiede zu erkennen (Abbildung 5.15).  
 
Abbildung 5.15: Verlauf der ersten Eigenfrequenz des Stabmodells im Vergleich zum Einmassenschwin-
ger und der Schwingerkette in Abhängigkeit von der Anzahl der Kettenglieder 
Bei einer Länge von einem Kettenglied ist die Eigenfrequenz des Einmassenschwingers 
folglich identisch mit dem der Schwingerkette. Das Stabmodell unterscheidet sich hier 
sehr stark von den beiden anderen Modellierungsansätzen. Erst ab zehn Kettengliedern 
nähern sich das Stabmodell und das Modell der Schwingerkette an, wodurch deutlich 
wird, dass Ketten ohne Beladung mit zunehmender Länge bei der Eigenfrequenzberech-
nung als Kontinuum betrachtet werden können. 
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Als nächstes werden für drei Beispiellayouts mit einer Länge von jeweils 14 Metern und 
unterschiedlicher Beladung von Fördergütern die Eigenfrequenzen für eine Gleitkette 
betrachtet. Abbildung 5.16 stellt die drei Beladungsbeispiele dar. In allen drei Varianten 
wird die Kette mit 25 kg beladen. Die Verteilung der Masse wird jedoch unterschiedlich 
gewählt. 
 
Abbildung 5.16: Beladungsbeispiele mit jeweils 25 kg mit unterschiedlicher Verteilung 
Bei Variante eins wird die Masse am Kettenende platziert, bei Variante zwei werden fünf 
Massestücke zu je 5 kg über die Kette verteilt und bei der dritten Variante wird die Masse 
an die Position 8 m gestellt. Eingespannt werden die Ketten auf der rechten Seite. 
Beim Einmassenschwinger und beim Stabschwinger muss zunächst die Masse der För-
dergüter ݉ீ  zur Kettengliedmasse ݉௄ீ  addiert werden, indem die Gutmasse anteilig 
auf alle Kettenglieder der Anzahl ݊ aufgeteilt wird. 




Beim Modell der Schwingerkette kann, entsprechend der Beladung der Kette, die För-
dergutmasse ݉ீ  an der exakten Position in die Massenmatrix eingefügt werden. 
ܯ =  ݀݅ܽ݃(݉ଵ, … , ݉௜, ݉௄ீ + ݉ீ, … ) (5.43)
Zusammen mit den Formeln (5.16), (5.29) und (5.41) wurde für jede Beladungsvariante 
die 1. Eigenfrequenz mit den drei vorgestellten Berechnungsmodellen ermittelt und die 
Ergebnisse in das Diagramm in Abbildung 5.17 eingetragen. 
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Abbildung 5.17: 1. Eigenfrequenzen der drei Berechnungsmodelle für verschiedene Beladungsvarianten 
In der Abbildung 5.17 ist zu erkennen, dass die 1. Eigenfrequenzen beim Einmassen-
schwinger und beim Stabmodell bei allen drei Beladungsvarianten gleich groß sind. Das 
war zu erwarten, da bei diesen beiden Modellierungsansätzen die Position der Massen 
keine Berücksichtigung findet. Das Einmassenmodell bindet die Masse an einen Punkt 
und liefert dadurch zu tiefe Eigenfrequenzen. Das Stabmodell verteilt die Masse konti-
nuierlich über die gesamte Kette und liefert dementsprechend hohe Eigenfrequenzen. 
Das Modell der Schwingerkette differenziert zwischen den einzelnen Beladungsvarian-
ten, da die Masse nach der tatsächlichen Positionierung im Förderlayout in die Berech-
nung einbezogen wird. 
Bei der Berechnung der Eigenfrequenzen ist außerdem zu beachten, dass die Steifigkeit 
der Kette ein nichtlineares Materialverhalten aufweist. Die Steifigkeit ist in hohem Maße 
von der Kettenzugkraft abhängig. Daher muss vor der Eigenfrequenzberechnung die 
vorliegende Kettenzugkraft nach den in Kapitel 4.1 vorgestellten Formeln ermittelt wer-
den. Mit der maximalen Kettenzugkraft wird dann in Tabelle 6.4 der entsprechende 
Lastbereich sowie die zugehörige Steifigkeit ausgewählt. In Kapitel 6.2.3 wird auf das 
Steifigkeitsverhalten der Kette näher eingegangen. Hier wird ein weiterer Nachteil des 
Einmassenschwingers und des Stabmodells ersichtlich: diese beiden Modellierungsan-
sätze benötigen einen diskreten Steifigkeitswert für die gesamte Kette, die Kettenzug-
kraft und somit auch die Steifigkeit ist jedoch im gesamten Fördersystem nicht konstant. 
Am Kettensack über den Leertrum, den Obertrum bis hin zum Antrieb ist, je nach För-
derlayout, ein mehr oder weniger starker Anstieg der Kettenzugkraft von Null bis hin 
zur maximal zulässigen Kettenkraft möglich. Das Modell der Schwingerkette bietet hier 
den Vorteil, dass die Steifigkeit unter Verwendung der Steifgkeitsmatrix über die ge-
samte Kette, entsprechend der vorhandenen Last, angepasst werden kann. 
In Abschnitt 6.3.2 werden die experimentellen Untersuchungen zur Bestimmung der Ei-
genfrequenzen der Kette vorgestellt. 
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5.3.6. Einfluss der Dämpfung 
Bei den drei Modellen zur Berechnung der Eigenfrequenz wurde jeweils die Dämpfung 
vernachlässigt. Da bei Kunststoffen die innere Materialdämpfung jedoch im Vergleich 
zu anderen Werkstoffen sehr hoch ist, soll in diesem Abschnitt der Einfluss der Dämp-
fung mit in Betracht gezogen werden. Beim Einmassenschwinger, dem einfachsten Fall, 
wird die Eigenkreisfrequenz des gedämpften Systems ߱ௗ gegenüber dem ungedämpf-
ten System ߱଴ unter Beachtung des Lehrschen Dämpfungsgrades ߴ berechnet: 
߱ௗ = ߱଴ ∙ ඥ1 − ߴଶ (5.44)
Da der Lehrsche Dämpfungsgrad für schwach sowie stark gedämpfte Systeme kleiner 
als eins ist [DIN02, S. 7], verringert sich die Eigenkreisfrequenz im Dämpfungsfall. 
Zur Berücksichtigung der Dämpfung im Modell der Schwingerkette gemäß Abbildung 
5.9 werden Dämpfer parallel zu den Federn geschalten. Die Massen sind dann jeweils 
durch ein Kelvin-Voigt-Element verbunden. Zur Gleichung (5.20) muss dann der Dämp-
fungsterm ۰ ∙ ݍሶ (ݐ) hinzugefügt. 
ۻ ∙ ݍሷ (ݐ) + ۰ ∙ ݍሶ (ݐ) + ۹ ∙ ݍ(ݐ) = 0 (5.45) 




















Für die Berechnung der Eigenkreisfrequenzen von gedämpften Schwingerketten sind 
keine analytischen Formeln bekannt. Daher werden die Eigenwerte der Gleichung (5.45) 
mit dem Mathematikprogramm Matlab® numerisch ermittelt, wobei die Lösungen der 
Gleichung zum Teil komplexe Werte annehmen können. Das Schwingungsverhalten 
kann bereits daran charakterisiert werden, ob eine Lösung rein reell ist oder auch einen 
imaginären Anteil hat. In Tabelle 5.1 wird das Lösungsverhalten angegeben: 




Nach dem Einsetzen der ermittelten Materialkennwerte (siehe Kapitel 6.2) in die Matri-
zen werden die Realteile der Lösungen für Gleichung (5.45) negativ und die imaginären 
Anteile null und zum Teil negativ. Das bedeutet nach Tabelle 5.1, dass gedämpfte und 
stark gedämpfte Bewegungen vorliegen und für die meisten Eigenwerte keine Eigenfre-
quenz berechnet werden kann, da es sich um den Kriechfall handelt. Sofern der imagi-
näre Anteil der Lösung nicht null ist, steht der Betrag des Imaginärteils für die Eigen-
kreisfrequenz der gedämpften Schwingung. 
Gegenüber der Eigenfrequenzberechnung der ungedämpften Schwingung wird hier zu-
sätzlich noch der Dämpfungswert benötigt, der jedoch wie auch der Steifigkeitswert 
nicht konstant ist. Der Dämpfungswert ist ebenfalls von der Zugkraft abhängig und der 
Einfluss der Verformungsgeschwindigkeit ist noch wesentlich stärker ausgeprägt als 
beim Steifigkeitswert (Abbildung 6.10 in Kapitel 6.2.2). Die maximale Zugkraft kann 
noch gut bestimmt bzw. vorhergesagt werden, die Verformungsgeschwindigkeit der 
Kettenglieder ist jedoch nur schwer erfassbar. Dadurch ist es nicht ohne weiteres mög-
lich einen konkreten Dämpfungswert zu benennen. Aus diesem Grund soll hier nicht 
weiter auf die Berechnung unter Berücksichtigung der Dämpfung eingegangen werden. 
Im nächsten Kapitel wird ein Simulationsmodell vorgestellt, welches auch die Dämp-
fung mit einbezieht. 
5.4. Modell zur Simulation von Kettenschwingungen 
5.4.1. Grundlegendes 
Mit den Modellen zur Berechnung der Eigenfrequenzen, die im Abschnitt 5.3 vorgestellt 
wurden, können keine Amplitudenverläufe berechnet werden. Es dient ausschließlich 
zur Bestimmung der Lage der Eigenfrequenzen. In diesem Abschnitt wird nun ein neues 
Modell zur Simulation der Kettenschwingungen in Gleitkettenfördersystemen hergelei-
tet, mit dem zusätzlich die Amplitudenverläufe dargestellt werden können. 
In [Dre09, S. 9 ff.] werden Berechnungsmodelle zur Analyse von Schwingungen in drei 
Stufen eingeteilt. Stufe eins stellt ein zwangsläufiges System starrer Körper dar. Es wer-
den die geometrischen Abmessungen, Masseparameter und kinematische Abläufe er-
fasst. Mit dieser Modellstufe können Starrkörperbewegungen, Gelenk- und Lagerkräfte 
sowie Antriebskräfte berechnet werden. Modellstufe zwei stellt ein lineares Schwin-
gungssystem dar und berücksichtigt noch zusätzlich Steifigkeiten, Dämpfungswerte, 
zeitlich veränderliche Parameter und Erregerkraftverläufe. Zu den berechenbaren Grö-
ßen kommen die Eigenfrequenzen und Eigenformen, Zeitverläufe der kinetischen und 
kinematischen Größen sowie Resonanzen wie z. B. kritische Drehzahlen hinzu.  
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Zu Modellstufe drei gehören nichtlineare Systeme. Bei diesen Systemen können zusätz-
lich geschwindigkeitsabhängige Reibwerte sowie ein nichtlineares Materialverhalten in 
die Berechnung mit einfließen.  
Ein Gleitkettenfördersystem ist vom Eigenschaftsprofil so beschaffen, dass viele nichtli-
neare Parameter auftreten können. Das sind zum einen die Materialkennwerte wie die 
Steifigkeit und Dämpfung von Kunststoffen und zum anderen die Reibungskoeffizien-
ten der Reibungsstellen wie es in Kapitel 6.2 dargestellt wird. Für Gleitketten ist deshalb 
Modellstufe drei erforderlich, um die Nichtlinearitäten zu berücksichtigen. 
5.4.2. Modellierung eines Kettengliedes / geraden Kettenabschnittes 
Zur Erstellung eines Mehrkörpermodells ist es erforderlich, zuerst das zu analysierende 
System abzugrenzen. Da die Schwingungen des Kettenstranges relevant sind, müssen 
alle die Kette maßgeblich beeinflussenden Kräfte mit in das Modell aufgenommen wer-
den. Zunächst wird ein Kettenglied aus einem geraden Kettenstrang freigeschnitten und 
das Kräftegleichgewicht aufgestellt. In Abbildung 5.18 sind die an einem Kettenglied 
wirkenden Kräfte und die generalisierten Koordinaten ݍ  dargestellt. Die Kräfte sind 
nicht immer zwangsläufig gleichzeitig präsent, sondern davon abhängig wo sich das 
Kettenglied im Förderlayout befindet. 
 
Abbildung 5.18: Kräfte an einem Kettenglied (Seitenansicht) 
Von außen greifen die Kontaktkräfte ܨ௄ଵ und ܨ௄ଶ an, die die Verbindung zu den benach-
barten Kettengliedern herstellen. Die Verluste aufgrund der Reibung gegenüber dem 
Gestell werden durch ܨோ eingebracht. Diese ergeben sich gemäß Formel (4.1) während 
die Länge ܮ in Formel (4.1) hier am Einzelglied der Kettenteilung entspricht. Da es sich 






Diese berechnet sich aus der Masse ݉௄ீ  und der Beschleunigung ݍሷ  des Kettengliedes: 
ܨ் =  ݉௄ீ ∙ ݍሷ  (5.47)
Die Fördergutmasse ݉௄ீ  wird hier nicht mit einbezogen und später, je nach Beladungs-
zustand der Kette, der Masse der betroffenen Kettenglieder aufaddiert. Dabei wird an-
genommen, dass kein Staubetrieb stattfindet und dass das Fördergut auf der Tragplatte 
nicht rutscht. Befindet sich das Kettenglied im Antriebsbereich, also im Kettenrad, dann 
ist die das Kettenglied antreibende Kraft ܨ஺ mit einzubeziehen. Querkräfte werden bei 
der Modellierung des geraden Kettenstrangs vernachlässigt, da vor allem die Kraft-
amplituden in Kettenlängsrichtung relevant sind und die Kette durch die Führungs-
schienen nur geringe Querbewegungen ausführen kann. Weiterhin ist die Kraft ܨ௄, die 
aus den zusätzlichen Belastungen beim Durchfahren einer Kurve entsteht, zu berück-
sichtigen. Auf diese Kraft wird im Kapitel 5.4.5 eingegangen. ܨ஻ steht für die Bremskraft 
an der Kettenumlenkung falls eine Bremse vorhanden ist. 
Im nächsten Schritt wird das Materialverhalten in das Modell für das Kettenglied inte-
griert, indem das Kettenglied geteilt und in der Mitte das Materialmodell eingefügt 
wird. Hier kann ein Element aus Kapitel 5.2 verwendet werden. Da in den Materialmo-
dellen keine Masse existiert, wird die Kettengliedmasse halbiert und jeweils der linken 
und rechten Seite des Kettengliedes angerechnet.  
   
Abbildung 5.19: links: Integration des Materialverhaltens in das Kettenglied / rechts: Materialmodell in  
SimulationX 
An den Schnittgrenzen vom Kettenglied zum Materialmodell entsteht die Schnittkraft 
ܨெ. Nun kann das Kräftegleichgewicht für die linke und die rechte Seite des Kettenglie-
des unter Beachtung der Kräfte in Abbildung 5.18 und in Abbildung 5.19 aufgestellt 
werden.  
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2 ∙ ݍሷ +
ܨ஺
2 + ܨெ 
(5.48) 








2 ∙ ݍሷ +
ܨ஺
2 − ܨெ 
(5.49) 
Die Reibkraft und die Kurvenkraft werden zu gleichen Anteilen auf beide Seiten des 
Kettengliedes angerechnet, da angenommen wird, dass diese Kräfte am kompletten Ket-
tenglied in Zugrichtung gleichmäßig wirken. Die Antriebskraft und die Bremskraft wer-
den aus Gründen der Vereinfachung ebenfalls auf beide Seiten aufgeteilt. 
Die Gleichung für das Materialmodell bei Verwendung des Kelvin-Voigt-Elements 
ergibt sich aus (5.4) und Umformen unter Berücksichtigung der Kettensteifigkeit ݇ und 
dem Dämpfungswert ݀: 
ܨ௄௏ = ݇ ∙ Δݍ + ݀ ∙ Δݍሶ  (5.50) 
wobei Δq und Δqሶ  definiert sind durch: 
Δݍ = ݍଶ − ݍଵ (5.51) 
Δݍሶ = ݍଶሶ − ݍଵሶ  (5.52) 
Bei Einsatz des ZenerM-Elements als Materialmodell unter Verwendung von Formel (5.8) 




ሶெ௓ + ݇௓ெ଴ ⋅ Δݍ +
݀௓ெଵ ⋅ (݇௓ெ଴ + ݇௓ெଵ)
݇௓ெଵ ⋅ Δݍሶ  
(5.53) 
݇௓ெ଴ und ݇௓ெଵ geben die Steifigkeit der Federn und ݀௓ெଵ den Dämpfungswert entspre-
chend Abbildung 5.7 für das ZenerM-Modell an. 
 
Modellierung eines Kettenstranges 
Mit den Gleichungen (5.48) bis (5.53) kann nun in der Mehrkörper-Simulationssoftware 
ein neues Element, welches ein Kettenglied repräsentiert, gebildet werden. Die Software 
stellt für diesen Zweck einen sogenannten Typdesigner zur Verfügung, mit dem eigene 
Elementtypen erstellt werden können. Jedes Element kann dabei mehrere mechanische 
Anschlüsse aufweisen, die durch Gleichungen miteinander verknüpft werden. Über ei-
nen mechanischen Anschluss werden die damit verbundenen Elemente über die kine-
matischen Größen Weg, Geschwindigkeit und Beschleunigung sowie der Kraft 
gekoppelt. Der Vorteil dieser eigenen Elementtypen gegenüber den vordefinierten Stan-
dardelementen der Simulationssoftware besteht darin, dass sie von der Funktion genau 
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auf den Anwendungsfall zugeschnitten werden können und dass sich die Ausführungs-
geschwindigkeit der Simulation dadurch erheblich verbessert. Mit diesem neuen Ele-
ment „Kettenglied“ kann im nächsten Schritt eine Kette aus mehreren Gliedern gebildet 








Abbildung 5.21: Kettenstrang im Simulationsprogramm 
Aus Gründen der Übersichtlichkeit werden zehn Kettenglieder wiederum zu einem 
neuen Element verbunden. Diese Zusammenfassung dient ausschließlich der besseren 
Darstellung von langen Kettensträngen im Simulationsprogramm und verhält sich exakt 
wie zehn Einzelglieder. 
Das erste und letzte Kettenglied des Kettenstranges kann mit den Kettenrädern verbun-
den werden. Die Kettenräder regen die Kette an und bewegen sich dann mit. Diese Vor-
gehensweise wurde bei den Arbeiten von [Fri98] und [Zie06] angewendet. Bei dieser 
Anordnung befindet sich jedes Kettenglied immer an der gleichen Stelle im System und 
kann nicht das Förderlayout durchlaufen.  
In dieser Arbeit wird jedoch ein neuer Modellierungsansatz der Kette gewählt, der ein 
Durchlaufen der Kettenglieder durch das System vorsieht. Dadurch wird ein Ketten-
glied den verschiedenen Belastungsbereichen unterworfen, wie es im Versuchsförder-
system auch auftritt. Um das im Modell zu erreichen, durchwandern die Rand-
bedingungen die scheinbar feststehende Kette. Diese Randbedingungen (blauer Rahmen 
in Abbildung 5.22) setzen sich zusammen aus der Antriebskraft, den Kurvenbelastungen 
durch Gleitbögen oder Bogenräder sowie gegebenenfalls der Bremskraft an der Ketten-
umlenkung und werden durch einen zusätzlichen Algorithmus im Simulationsmodell 
den einzelnen Kettengliedern zugewiesen.  
Mechanischer Anschluss 
Verbund von 10 Kettengliedern Kettenrad 
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Abbildung 5.22: Modell der Kette mit den Randbedingungen (blauer Rahmen) 
Zur Realisierung der Zuordnung der Randbedingungen zu den einzelnen Kettenglie-
dern wird im neu erstellten Elementtyp „Kettenglied“ zusätzlich eine Variable, welche 
die aktuelle Position des Kettengliedes im Fördersystem darstellt, eingefügt. Diese be-
rechnet sich aus der Verformung Δݍ des Kettengliedes, der Kettenteilung ݌ und der Po-
sition des vorherigen Kettengliedes ݌݋ݏ௜ିଵ.  
݌݋ݏ௜ =  Δݍ௡ + ݌ + ݌݋ݏ௜ିଵ (5.54)
Die Variable ݌݋ݏ steigt während dem Durchlaufen des Förderlayouts kontinuierlich an. 
Die Randbedingungen können dann als stetige Funktion in Abhängigkeit von dieser 
Positionsvariablen erstellt werden. Dafür gut geeignet ist der Tangens hyperbolicus. 
Eine Funktion zur positionsabhängigen Darstellung der Randbedingungen ோ݂஻(݌݋ݏ) 
wird dann in folgender Form dargestellt: 
ோ݂஻(݌݋ݏ) = 0,5 ∙ tanh(݉ோ஻(݌݋ݏ − ܾଵ)) − 0,5 ∙ tanh(݉ோ஻(݌݋ݏ − ܾଶ)) (5.55)
Die Funktion ோ݂஻ hat den maximalen Wertebereich von: 
ሼݔܴ߳|ݔ ൒ 0 ݑ݊݀ ݔ ≤ 1ሽ (5.56)
und kann somit Werte zwischen 0 und 1 annehmen.  
In Abbildung 5.23 ist der Verlauf der Funktion zur Aktivierung der Bogenräder in den 
Berechnungsgleichungen für das Beispiellayout aus Abschnitt 6.3 Variante B (Abbil-
dung 6.26) dargestellt. 
 
Abbildung 5.23:  Positionsabhängige Funktion zur Aktivierung der Bogenräder beim Durchfahren des 
Förderlayoutes in der Simulation für den Beispielförderer aus Abschnitt 6.3 Variante B 
Modellbildung 61 
Es ist zu erkennen, dass die Funktion am Beginn eines Bogenrades von 0 auf 1 springt, 
ein kleines Plateau bildet und dann am Ende des Bogenrades wieder auf 0 abfällt. Wel-
che Auswirkungen Bogenräder haben und wie sie in die Berechnung einfließen, wird in 
Abschnitt 5.4.5 gezeigt. In ähnlicher Weise wird eine Funktion für das Durchlaufen der 
anderen Randbedingungen erstellt. 
ோ݂஻ kann an die jeweilige Randbedingung durch mehrere Parameter angepasst werden. 
Mit ݉ோ஻ in Formel (5.55) kann der Anstieg der Funktion festgelegt werden. ܾଵ und ܾଶ 
stehen für die Start- und Endposition der Randbedingung im Förderlayout und definie-
ren somit die Breite eines Impulses der Funktion ோ݂஻. Die Werte für ݉ோ஻ müssen sorg-
fältig festgelegt werden. Zu kleine Werte können dazu führen, dass die Funktion ihr 
Maximum von 1 nicht erreicht. Letztendlich bestimmt der Parameter ݉ோ஻ wie schnell 
eine Randbedingung eintritt und wieder abklingt. Für jede Randbedingung, die beim 
Durchlaufen der Förderstrecke auftritt, wird eine separate Funktion ோ݂஻ pro Kettenglied 
erstellt. Diese wird dann in den Gleichungen (5.48) und (5.49) als Faktor vor dem Term 
der entsprechenden Randbedingung eingefügt. Dadurch können die Terme der Rand-
bedingungen positionsabhängig und kettengliedabhängig zu- und abgeschalten wer-
den. 
Die Eingabe dieser Funktionen erfolgt im Typdesigner der Simulationssoftware nur ein-
mal bei der Erstellung des neuen Elementtypes „Kettenglied“. Diese Elemente werden 




Abbildung 5.24: Screenshot des Typdesigners zur Erstellung des Elementes „Kettenglied“ in der Mehr-
körpersimulationssoftware Simulation-X® mit eingegebenen Randbedingungen 
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Die Randbedingungen können alternativ im Simulationsprogramm mit positionsabhän-
gigen Fallunterscheidungen beschrieben werden. Diese führen jedoch, aufgrund ihrer 
Unstetigkeiten, zu einer erheblich längeren Rechenzeit im Solver gegenüber der Ver-
wendung der Tangens hyperbolicus Funktion. 
Die Ausgabe von Simulationsergebnissen erfolgt im Programm während oder nach dem 
Lösungsprozess, indem pro Kettenglied die Zeitverläufe aller relevanten Werte geplottet 
werden. Es können für jedes Kettenglied die kinematischen Größen Weg, Geschwindig-
keit und Beschleunigung der mechanischen Verbindung zwischen zwei Gliedern (siehe 
Abbildung 5.20), während es den Förderer bzw. die Randbedingungen in der Simulation 
durchläuft, ausgegeben werden. Dadurch wird später im Modellabgleich eine direkte 
Vergleichbarkeit zu den Messergebnissen, die mit dem mitfahrenden Beschleunigungs-
aufnehmer gewonnen wurden, gewährleistet, da die Messsensoren bei den Versuchen 
ebenfalls die Randbedingungen durchlaufen. 
Weiterhin kann der Wert, der im Typdesigner definierten Variablen für jedes Ketten-
glied ausgegeben werden. Diese Variablen sind: 
• die Funktionen der Randbedingungen ோ݂஻ 
• die aktuelle Kettenposition ݌݋ݏ 
• die Kontaktkräfte ܨ௄ଵ und ܨ௄ଶ pro Kettenglied gemäß Formel (5.48) und (5.49) 
die der Zugkraft in diesem Kettenglied entsprechen 
• die im Kettenglied gültigen Materialkennwerte und Reibwerte 
Diskretisierung der Kette 
Die Diskretisierung stellt eine Unterteilung der Kette in gleichwertige Abschnitte mit 
identischen Eigenschaften dar. Einerseits kann die gesamte Kette als homogener Körper 
angesehen werden und auf der anderen Seite kann eine sehr feine Diskretisierung, bis 
hin zu einem einzelnen Kettenglied erfolgen. Wie diese Unterteilung der Kette erfolgen 
sollte, hängt von verschiedenen Faktoren ab. Eine Diskretisierung des Kettenstrangs in 
sehr kleine Teilstücke führt zu einem überproportional höheren Rechenaufwand bei der 
Simulation und kann, je nach Kettenlänge und gewählten Materialmodell, Rechenzeiten 
von mehreren Tagen pro gerechnete Variante ergeben. Dies ist vor allem dann proble-
matisch, wenn Variationsrechnungen mit sehr vielen Varianten gerechnet werden sol-
len. Weiterhin hat diese Aufteilung der Kette in diskrete Abschnitte einen Einfluss auf 
die Anzahl der Eigenfrequenzen. Es werden so viele Eigenfrequenzen, wie diskrete Ket-
tenstücke vorhanden sind, erzeugt (siehe auch Abschnitt 5.3). Der Kettenstrang sollte 
deshalb zum einen so fein unterteilt werden, dass genügend Eigenfrequenzen abgebil-
det werden, um damit alle relevanten dynamischen Effekte zu berücksichtigen. Zum 
anderen lassen sich mit einer feinen Kettendiskretisierung die Randbedingungen wie 
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die Antriebskraft, die Masseverteilung der Fördergüter sowie der Kurveneinlauf ge-
nauer festlegen, da diese einem diskreten Abschnitt fest zugeordnet werden müssen. 
Aus diesen Faktoren ist ein optimaler Kompromiss zwischen der Genauigkeit der Er-
gebnisse und dem Rechenaufwand zu finden, wobei idealerweise jedes Einzelglied dar-
gestellt wird und bei längeren Ketten eine Zusammenfassung von bis zu sechs Gliedern 
durchgeführt wurde. 
5.4.3. Kettenrad / Antrieb 
Als Antrieb von Gleitkettenfördersystemen werden, wie in Kapitel 2 bereits beschrieben, 
Getriebemotoren eingesetzt. Zur Simulation dieser Antriebsvariante existieren in der Si-
mulationssoftware diverse Module für Elektromotoren und Zahnradgetriebe. Diese eig-
nen sich nur bedingt für die Simulation, da sie sehr viele Eingabeparameter, wie z. B. 
das Zahnflankenspiel des verwendeten Getriebemotors, benötigen. Viele dieser Parame-
ter sind jedoch nicht bekannt bzw. sehr schwer zu ermitteln. Aus diesem Grund wird 
der Motor als Black-Box betrachtet und die Antriebsdrehzahl an der Kettenradwelle ex-
perimentell über einen hochauflösenden Drehwinkelsensor erfasst. Mit diesem gemes-
senen Drehwinkelverlauf wird dann das Simulationsmodell angeregt. 
 
Abbildung 5.25: Modellierung des Antriebs der Kette 
Das exakte Einlaufverhalten in das Kettenrad ist nicht der Untersuchungsgegenstand 
dieser Arbeit, weshalb ein idealisiertes Einlaufen unter Berücksichtigung des Polygon-
effektes (siehe Kapitel 4.2) angenommen wird. Der Polygoneffekt kann in der Simulation 
durch ein eigenes in der Arbeit erstelltes Element (Abbildung 5.25) auf den gemessenen 
Drehwinkelverlauf modelliert werden, bevor die Kette damit angetrieben wird.  
Eine exakte Formulierung des Antriebes ist vor allem zur Simulation von Anfahrvor-
gängen unter Last hilfreich, da dabei eine stärkere Wechselwirkung zwischen dem Ge-
triebemotor und der Kettenlast entstehen kann. Weiterhin wird davon ausgegangen, 
dass die Bohrung des Kettenrads exakt mittig ausgeführt wurde und die gesamte Lage-
rung des Kettenrades keine Exzentrizität aufweist. 
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5.4.4. Modellierung von Reibung 
Die Reibung hat bei Gleitkettenfördersystemen, aufgrund der gleitenden Abstützung 
gegenüber dem Gestell, eine große Auswirkung, weshalb eine genaue Beschreibung des 
Reibverhaltens wichtig ist.  
Im einfachsten Fall wird von einem konstanten Reibwert während der Gleitbewegung 
ausgegangen. Dieser ist relativ einfach zu handhaben, entspricht aber in den meisten 
Fällen nicht den Praxisbedingungen. Viele Reibpaarungen haben zusätzlich einen aus-
geprägten Haftreibwert. Haften tritt beim Stillstand der Kette bzw. bei Anfahrvorgän-
gen aus dem Stand heraus auf. Es kann jedoch auch aufgrund von Stick-Slip-Effekten 
zum kurzzeitigen Stillstand einzelner Kettenglieder oder Kettenabschnitte kommen bei 
denen dann Haftreibung eintritt. Eine Unterscheidung zwischen Haften und Gleiten ist 
deshalb bei Untersuchungen zu Stick-Slip-Effekten unbedingt erforderlich. 
Des Weiteren ist es bei der Darstellung der Reibkraft für den Simulationsprozess beson-
ders hilfreich, dass der Reibwertverlauf eine stetige Funktion darstellt, die bei negativen 
Geschwindigkeiten auch negative Reibwerte wiedergibt. Bei der numerischen Integra-
tion führen die Verwendung der Signumfunktion und eine Fallunterscheidung zwi-
schen Haften und Gleiten zu sehr großen Rechenzeiten. In [Dre09, S. 133] werden für 
Funktionen zur Darstellung eines stetigen Reibwertverlaufes Ansätze vorgeschlagen, 
die den Tangens Hyperbolicus, Arkustangens oder die Wurzelfunktion nutzen. Durch 
geeignete Kombination derartiger Funktionen kann eine für den Anwendungsfall an-
passbare Reibwertfunktion erstellt werden. Mit der folgenden Funktion kann ein stetiger 
Verlauf von Haften zu Gleiten in Abhängigkeit der Geschwindigkeit wiedergegeben 
werden. 
ߤ(ݍሶ ) = (ߤீ − ߤ଴)2 ∙ ቈtanh ቆ
1
ߝଵ (ݍሶ − ߝଶ)ቇ + 2 − tanh ቆ
1
ߝଵ (ݍሶ + ߝଶ)ቇ቉ + ߤு 
(5.57) 
Diese Funktion (Abbildung 5.26 links) kann durch mehrere Parameter angepasst wer-
den. Der Haftreibwert ߤ଴ und Gleitreibwert  ߤீ  bilden die obere und untere Schranke 
der Funktion über der Geschwindigkeit ݍሶ . Mit dem Parameter ߝଵ kann die Breite des Be-
reichs der Geschwindigkeit festgelegt werden, in der Haften stattfindet und ߝଶ bestimmt 
den Anstieg des Übergangs von Haften zu Gleiten. Mit (5.58) kann eine Signumfunktion 
approximiert werden (Abbildung 5.26 mitte). 
ߤ(ݍሶ ) = tanh ൬ 1ߝଷ ∙ ݍሶ ൰ 
(5.58)
 ߝଷ bestimmt hier den Anstieg der Funktion vom negativen zum positiven Bereich. Die-




Abbildung 5.26: Ansätze für Reibwertverlauf / links: stetiger Verlauf von Haften zu Gleiten / mitte: 
Signumfunktion / rechts: stetige Reibwertfunktion für positive und negative Geschwin-
digkeit unter Berücksichtigung von Haften und Gleiten 
Durch Multiplikation von Funktion (5.57) und (5.58) ergibt sich eine stetige Reibwert-
funktion die beim Nulldurchgang ihr Vorzeichen ändert (Abbildung 5.26 rechts): 
ߤ(ݍሶ ) = ቞(ߤீ − ߤ଴)2 ∙ ቈtanh ቆ
1
ߝଵ (ݍሶ − ߝଶ)ቇ + 2 − tanh ቆ
1
ߝଵ (ݍሶ + ߝଶ)ቇ቉ + ߤ଴቟
∙ tanh ൬ 1ߝଷ ∙ ݍሶ ൰ 
(5.59)
Die Verwendung dieser Funktion führt im Simulationsprogramm, trotz der vielen Win-
kelfunktionen, zu einem schnelleren Rechenablauf wie bei Verwendung der Signum-
funktion in Kombination mit einer Fallunterscheidung von Haften und Gleiten. 
Die exakte experimentelle Bestimmung der Parameter der Reibwertfunktion ist aller-
dings sehr schwierig. Vor allem ߝଵ und ߝଶ können zumeist nur abgeschätzt werden. Bei 
der Wahl der Parameter muss, vor allem bei  Mehrkörpermodellen mit vielen Elemen-
ten, letztendlich ein Kompromiss zwischen Genauigkeit und Rechengeschwindigkeit 
gefunden werden. Problematisch ist zudem der Nulldurchgang der stetigen Reibwert-
funktion (Abbildung 5.26 mitte und rechts), der zum Verschwinden der Reibkraft bei 
der Geschwindigkeit null führt. Dieses Problem ist in der Literatur [Sta11, S. 23 ff] be-
kannt und muss akzeptiert werden, damit ein stetiger Übergang im Nullpunkt erreicht 
wird. 
Zur Darstellung eines geschwindigkeitsabhängigen Reibwertes mit dem Gradienten G 
kann die Formel (5.60) verwendet werden: 
ߤ(ݍሶ ) =  ߤீ + ܩ ∙ ݍሶ  (5.60)




Bei der Reibwertmodellierung in Gleitkettenfördersystemen können letztendlich fol-
gende Fälle unterschieden werden: 
• ausschließliche Betrachtung mit konstantem Reibwert 
• Verwendung von zwei Reibwerten zur Abbildung von Haften und Gleiten mit 
stetigem Übergang 
• die Modellierung eines geschwindigkeitsabhängigen Reibwertes, auch in Kom-
bination mit Haften / Gleiten möglich 
Welche Art der Reibwertmodellierung erforderlich ist, wird durch die Versuche zur Be-
stimmung des Reibwertes in Abschnitt 6.2.4 sowie die notwendige Modellgenauigkeit 
beim Abgleich der Simulation bestimmt. 
5.4.5. Modellierung einer Kurve 
Hier sollen nun die Eigenschaften sowie Unterschiede der beiden Varianten von Kur-
venabstützungen, die in Abbildung 2.2 dargestellt sind, genauer betrachtet werden. 
Gleitkurve 
Beim Durchfahren eines Gleitbogens wird die Kette an ihrer Innenseite am Kurvenprofil 
abgestützt. Aus diesem Grund wirkt im Gleitbogen, neben der Kettenzugkraft ܨ௓ , 
gleichzeitig eine Radialkraft ܨோ௔ in Richtung Mitte des Gleitbogens in der Kette. Abbil-
dung 5.27 stellt die Kräfte dar: 
Abbildung 5.27: 
Radialkraft im Gleitbogen 
Die Radialkraft ܨோ௔ berechnet sich über folgende Formel [Aue06], [Ras12]: 




Dabei ist ݌ die Kettenteilung und demzufolge ݅ݏݐ ܨோ௔ die Radialkraft die pro Kettenglied 
wirkt. Diese Kraft steigt am Kurvenanfang plötzlich an, nimmt in der Kurve stetig zu 
und fällt am Kurvenausgang wieder auf null (blau dargestellt in Abbildung 5.27). Die 
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Radialkraft bewirkt letztendlich eine Reibkraft zwischen Kette und Gleitbogen, die zu 
einer Erhöhung der Kettenzugkraft im Verlauf des Gleitbogens führt.  
Bewegt sich nun ein Kettenglied während der Simulation durch den Bereich einer Gleit-
kurve, so kann, unter Verwendung von Formel (5.61), die wirkende Radialkraft berech-
net und zu den Kräftegleichungen (5.48) und (5.49) als Kraft ܨ௄ hinzugefügt werden. Die 
Gleitkurve soll jedoch in dieser Arbeit nicht weiter betrachtet werden. 
Kurve mit Bogenrad 
Da sich in der Versuchsanlage zum Modellabgleich Bogenräder befinden, muss deren 
dynamischer Einfluss im Modell mit berücksichtigt werden. 
Das Bogenrad bewirkt gegenüber dem Gleitbogen eine Richtungsänderung der Kette 
ohne signifikante Erhöhung der Kettenzugkraft, da es sich mit der Kette mit dreht und 
dadurch keine Relativbewegung zwischen Kette und Bogenrad stattfindet. Demzufolge 
ist die Reibkraft an der Ketteninnenseite nahezu null. Eine komplette Bogenradeinheit, 
gemäß Abbildung 5.28 links, besteht neben dem Lagerbock und der Gestellanbindung 
aus zwei drehbaren Scheiben. Eine oben liegende Scheibe zur Abstützung des Obert-
rums und eine unten liegende Scheibe zur Abstützung des Untertrums. Beide Scheiben 
können sich unabhängig voneinander bewegen. 
Die Massen der zwei Bogenradscheiben haben aufgrund ihres Massenträgheitsmomen-
tes ܬ஻ோ einen Einfluss auf das dynamische Verhalten der Kette. Die Scheiben des Bogen-
rades schwingen gewissermaßen mit der Kette mit. Sie verhalten sich dynamisch so, als 
ob an der Position des Bogenrades auf der Kette eine zusätzliche Masse vorhanden ist. 
Diese Ersatzmasse wird für die weiteren Berechnungen und das Simulationsmodell be-
nötigt und soll im Folgenden hergeleitet werden. In Abbildung 5.28 rechts sind die 
Kräfte und Momente, die an einer Bogenradscheibe wirken, dargestellt. 
 
    
Abbildung 5.28: links: Bogenrad / rechts: Kräfte und Momente am Bogenrad 
Modellbildung 68 
Zunächst wird das Kräfte- und Momentengleichgewicht aufgestellt mit der dynami-
schen Ersatzmasse ݉ா : 
ܯ஻ோ =  ܨ ∙ ܴ = ݉ா ⋅ ܽ ⋅ ܴ (5.62)
Das Moment des Bogenrades ist durch 
ܯ஻ோ =  ܬ஻ோ ∙ ߙ஻ோ            (5.63)





gegeben. Diese Formeln können zusammengefasst werden zu: 
ܬ஻ோ = ݉ா  ∙ ܴଶ (5.65)
Die Ersatzmasse einer Bogenradscheibe ist somit: 




Die Bogenradscheibe besteht aus einer äußeren großen Scheibe aus Kunststoff, an dem 
die Kette anliegt, und einem kleineren inneren Einsatz aus Stahl, der das Wälzlager trägt. 
Das Massenträgheitsmoment des Bogenrades ܬ஻ோ setzt sich somit aus den Massenträg-
heitsmomenten zweier Hohlzylinder zusammen, die jeweils über die folgende Formel 
bestimmt werden können. 




Durch Zerlegen eines Bogenrades konnten die Massen der zwei Einzelsegmente einer 
Scheibe bestimmt werden. Zusammen mit den Abmessungen konnte dann das Massen-
trägheitsmoment einer Bogenradscheibe errechnet werden. 
ܬ஻ோ = 0,01289 ݇݃ ⋅ ݉ଶ  
Für die Ersatzmasse ergibt sich dann mit einem Bogenradradius von 135 mm: 
݉ா = 0,7 ݇݃  
Diese ermittelte Ersatzmasse wird während der Simulation beim Durchlaufen des För-
derlayouts an den Positionen, an denen sich Bogenräder befinden, den dort befindlichen 
Kettengliedern zur Kettenmasse aufaddiert. Diese Ersatzmasse wird gleichmäßig auf 
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alle mit dem Bogenrad in Kontakt stehenden Glieder aufgeteilt. Da die ermittelte Ersatz-
masse ݉ா  pro Scheibe gilt und ein Bogenrad aus zwei Scheiben besteht, kommen mit 
einem Bogenrad insgesamt 1,4 kg an zusätzlicher dynamischer Masse mit in das Förder-
system. In welchen Umfang diese Masse einen Einfluss auf das Schwingungsverhalten 
in Fördersystemen mit Bogenrädern hat, wird in Abschnitt 7.4 geklärt.  
Die Lagerreibung, die im Bogenrad vorliegt, wird hier zur Vereinfachung vernachläs-
sigt, da das Ausmaß sehr gering ist. Diese könnte jedoch als zusätzlicher Faktor in den 
Kraftgleichungen (5.48) und (5.49) in die Berechnung der Kettenzugkraft mit einfließen. 
5.4.6. Modellannahmen 
Für das Simulationsmodell werden folgende Annahmen getroffen: 
• Die Schwingungen im Kettenstrang werden nur in Kettenlängsrichtung betrach-
tet. 
• Das Gestell der Förderanlage wird als starr angenommen. Die Gestelle von Gleit-
kettenfördersystemen können, je nach Förderlayout, sehr vielfältige Formen an-
nehmen. Bei dem Gestell ist jedoch eine dreidimensionale Betrachtung erforder-
lich, die einen hohen Aufwand nach sich ziehen würde. Es ist deshalb schwierig 
und sehr rechenaufwendig das Gestell in der Simulation zu erfassen.  
• Das zwischen zwei Kettengliedern vorhandene Spiel wurde vor den Versuchen 
heraus gespannt. Eine Simulation des Spiels ist zwar möglich, führt aber auf-
grund der Unstetigkeiten zu erheblich längeren Rechenzeiten. Das Spiel wäre bei 
einem Reversierbetrieb relevant, dieser ist aber bei Gleitkettenfördersystemen 
nicht vorgesehen. 
• Für die Simulation des Materialverhaltens wurde das ZenerM-Modell verwendet, 
da es das viskoelastische Verhalten der verwendeten Kettenglieder aus Kunst-
stoff hinreichend genau abdeckt. 
5.5. Zusammenfassung der Modellbildung 
Es wurden zwei Modelle zur dynamischen Analyse der Schwingungen in einem Gleit-
kettenfördersystem entwickelt. Zum einen das Eigenfrequenzmodell, für das drei ver-
schiedene Modellierungsansätze in Abschnitt 5.3 hergeleitet wurden und dabei fest-
gestellt wurde, dass das Modell der Schwingerkette am genauesten zur Vorhersage der 
Lage der Eigenfrequenzen geeignet ist. 
Und zum anderen ein Simulationsmodell mit dem es möglich ist, die kompletten 
Amplitudenverläufe der Beschleunigung und der Kettenzugkraft einzelner Kettenglie-
der zu berechnen. In der Tabelle 5.2 sind die Unterschiede der beiden Modelle bezüglich 
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den notwendigen Parametern, den Ergebnisgrößen und dem Rechenaufwand darge-
stellt. 
Tabelle 5.2: Unterschiede der beiden Modellvarianten 






• Länge der Kette 
• die Lage der Eigen-
frequenzen 
• die Eigenformen 
• relativ gering 








• Länge der Kette 
• Reibwerte 













Beim Simulationsmodell sind erheblich mehr Parameter notwendig als beim Modell zur 
Berechnung der Eigenfrequenzen. Es ist zudem ein höherer Rechenaufwand erforder-
lich. Es wird eine Mehrkörpersimulations-Software benötigt. Die zur Verfügung stehen-
den Ergebnisgrößen sind dann jedoch deutlich umfangreicher.  
 
 6. Experimentelle Untersuchungen und Modellabgleich 
6.1. Versuchsförderer / Prüfstände 
Für experimentelle Untersuchungen stand ein Gleitkettenfördersystem zur Verfügung, 
bei dem bereits optisch sowie akustisch Schwingungen wahrnehmbar sind. Der Förderer 
besteht aus einem geschlossenen Umlauf mit mehreren geraden Streckenabschnitten, 
vier 90-Grad-Kurven, einer 180-Grad-Kurve sowie einer S-förmigen Doppelkurve. Vier 
Kurven werden durch Bogenräder abgestützt (schwarze Kreise in Abbildung 6.1 rechts), 
die anderen Kurven sind Gleitkurven.  
 
Abbildung 6.1: links:  Bild Versuchstand  / rechts: Layout Versuchsstand 
Mit diesem Förderer kann auf Grund seiner Größe ein breites Spektrum an Versuchen 
abgedeckt werden. Als Motor wurde ein frequenzgeregelter Getriebemotor als Kopfan-
trieb (siehe Kapitel 2.2.3) verwendet, mit dem ein breiter Last- und Drehzahlbereich ge-
fahren werden kann. Die Nennleistung des Antriebs betrug 750 W und das Nenndreh-
moment an der Getriebeausgangswelle betrug 95 Nm.  
An der Antriebsstation wurde ein inkrementeller Drehgeber an der Motorwelle ange-
bracht, der pro Umdrehung 10000 Impulse erzeugt. Mit diesem Sensor ist es möglich, 
die Drehschwingungen der Antriebswelle aufzuzeichnen. Außerdem wurde der Motor 
mit einer Kraftmessdose abgestützt. Mit dieser kann, sofern der Motor nicht fest mit dem 
Gestell verbunden ist, die Reaktionskraft aufgrund des Motorantriebsmomentes erfasst 
werden. Aus dem Motormoment, der Hebellänge dieser Abstützung und dem Radius 
des Kettenantriebsrades lässt sich die Kettenzugkraft an der Antriebsstation berechnen. 
Diese Konfiguration der Antriebsstation (Abbildung 6.2) wurde bei allen Versuchsauf-
bauten verwendet. 
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Abbildung 6.2: Seitenansicht des Versuchsstandes mit der Antriebsstation mit Drehgeber (1) und Kraft-
messdose (2) 
Weiterhin wurde das Gestell des Fördersystems besonders steif konstruiert damit Ge-
stellschwingungen gering gehalten werden konnten. 
Beschleunigungsaufnehmer 
Für dynamische Versuche am Kettenfördersystem stand das Beschleunigungsmesssys-
tem Quadriga mit vier Messkanälen der Firma HEAD acoustics zur Verfügung. Dieses 
Messsystem beinhaltet das Aufzeichnungsgerät, mehrere Beschleunigungssensoren, ein 
Messmikrofon sowie eine sehr leistungsstarke Analysesoftware, mit der die Messdaten 
verschiedenen Analysen unterzogen werden können wie z. B. einer FFT-Analyse. 
Kette 
Die bei allen Versuchen verwendete Kette (siehe Kapitel 2.2.2) bestand aus dem Werk-
stoff Delrin 511P (POM). Die Pins in der Kette bestanden aus Zytel 101L (PA66). Die 
Kette befand sich nicht im neuen Zustand, sondern ist bereits ca. 200 Stunden bei Belas-
tungen unterhalb der zulässigen Zugkraft in Betrieb gewesen. 
Masse der Kette 
Das Gewicht der Kette bzw. deren einzelne Bestandteile wurden mit der Präzisions-
waage „Sartorius Research R160P“ ausgemessen. Es betrug 40,92 g pro Innenglied und 
42,26 g pro Außenglied, jeweils inklusive der Tragplatte, einem Bolzen und einem Pin. 
Daraus ergibt sich ein Metergewicht der Kette von 1241 g. 
1 
2 
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Verwendetet Gleitleisten / Reibpaarungen 
Für die Versuche standen zwei unterschiedliche Gleitleisten zur Verfügung. Zum einen 
schwarze Gleitleisten aus dem Material PE-UHMW und zum anderen weiße Gleitleisten 
aus einem gleitoptimierten PE. 
 
Abbildung 6.3: Proben der verwendeten Gleitleisten 
Bei den weißen Gleitleisten wurden gegenüber den schwarzen Gleitleisten höhere 
Schwingungen beobachtet. Die genauen Ursachen sind bisher nicht bekannt und wur-
den dem Reibverhalten zugeschrieben. 
6.2. Ermittlung der Materialkennwerte 
6.2.1. Versuchsaufbau 
Für die analytischen Berechnungen sowie für das Simulationsmodell sind möglichst ge-
naue Materialkennwerte notwendig. Diese wurden mit einer universellen Zugprüfma-
schine vom Typ Zwick ermittelt.  
                       
Abbildung 6.4: links: Universalprüfmaschine Zwick / rechts: In Prüfmaschine eingespanntes Kettenstück 
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Mit Hilfe dieser Prüfmaschine kann die Kette kraft- oder weggeregelt gezogen werden. 
Die Verformung kann entweder über einen Wegsensor in der Maschinentraverse aufge-
nommen werden oder über spezielle Tastköpfe direkt an der Kette (rot markiert in Ab-
bildung 6.4 rechts). Der Vorteil der zweiten Methode liegt in der höheren Genauigkeit, 
da beim Wegsensor in der Maschinentraverse die Verformung der Einspannvorrichtung 
mit aufgezeichnet wird. 
Zum besseren Verständnis der zu erwartenden Verformungen der Kette, wurde zuvor 
eine FEM-Analyse mit einem CAD-Modell eines Kettenstückes durchgeführt. Als Ein-
gabeparameter wurde bei den Kettengliedern das Material Delrin mit einem E-Modul 
von 3400 MPa verwendet, die Pins wurden aus PA Zytel mit 1200 MPa berücksichtigt 
und die Bolzen aus Stahl mit 210000 MPa. In Abbildung 6.5 links sind die Randbedin-
gungen des Modells dargestellt, rechts die Verformung der Kette in einer um das 20fache 
vergrößerten Darstellung. Die Zugkraft in der FEM Simulation betrug 1250 N und ent-
spricht damit der zulässigen Dauerbelastung der Kette. Am unteren Ende der Kette 
wurde eine feste Einspannung im FEM-Modell gewählt.  
            
Abbildung 6.5: links: FEM Modell / rechts: Verformung in mm (20 fache vergrößerte Darstellung) 
In dieser FEM-Simulation soll es weniger um die Höhe der Verformung, sondern viel-
mehr um die Strukturveränderung gehen. In der Auswertung wurde festgestellt, dass 
sich die Zapfen des Außengliedes aufgrund der Bolzenverformung ebenfalls stark mit 
verschieben (Abbildung 6.5 rechts). Weiterhin verformen sich Innen- und Außenglied 
nicht gleichmäßig. 
Zapfen 
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Damit diese Einflüsse aus ungleichmäßiger Verformung ausgeschlossen werden konn-
ten, wurde die Verformung mit den Wegmesstastern nicht von einem einzelnen Ketten-
glied, sondern von einem Kettenstück mit drei Gliedern gemessen (Abbildung 6.4 
rechts). 
6.2.2. Hystereseversuch zur Bestimmung der Materialparameter 
Für die dynamische Simulation von Bauteilen aus nichtmetallischen Werkstoffen wer-
den genauere Dämpfungsansätze, die die inneren Dämpfungskräfte infolge der Werk-
stoffdeformation berücksichtigen, empfohlen [Dre14, S. 235]. Bislang sind für Kunst-
stoffgleitketten jedoch keine Dämpfungskennwerte bekannt. Die Versuche zur Bestim-
mung von Werkstoffkennwerten beschränkten sich in vorangegangenen Arbeiten auf 
die Bestimmung der Kettensteifigkeit sowie der Bruchkraft. Dynamische Versuche wur-
den zwar mit Pulsern durchgeführt, aber eine Berechnung des Dämpfungswertes aus 
den Messdaten fand nicht statt. 
Zur Bestimmung der Materialkennwerte wurde die Kette gemäß Abbildung 6.4 einge-
spannt und einem sogenannten Hystereseversuch unterzogen. Bei diesem Versuch wird 
die Kette mit einer zyklischen Belastung beaufschlagt und dabei die Verformung aufge-
zeichnet. In der folgenden Abbildung ist der von den Tastköpfen der Zugmaschine ge-
messene Verformungsweg, bezogen auf ein Kettenglied, abgebildet. Bei diesem Versuch 
wurde die eingespannte Kette mit einer Frequenz von 0,5 Hz einer zyklischen Verfor-
mung unterzogen. 
 
Abbildung 6.6: Gemessener Verfahrweg der Prüfmaschine für einen zyklischen Versuch 
Es wurden insgesamt sechs Versuchsreihen zur Bestimmung der Materialeigenschaften 
durchgeführt, um den Einfluss von Verformungsgeschwindigkeit und Belastung auf die 
Dämpfungswerte und die Steifigkeit herauszufinden. In Tabelle 6.1 sind die Versuchs-
reihen sowie die verwendeten Parameter dargestellt.  
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Tabelle 6.1: Übersicht der Versuchsreihen zur Bestimmung der Materialeigenschaften  
Reihe Kraft [N] 
Verformungsgeschwindigkeiten [mm/min] 
  (pro Kettenglied) 
Anzahl Wieder-
holungen 
1 0 - 50 0,7 1,3 2,7 5,3 8,0 10,0  5 
2 0 - 100 0,7 1,3 2,7 5,3 8,0 10,0  5 
3 0 - 200 0,7 1,3 2,7 5,3 8,0 10,0  5 
4 0 - 750 0,7 1,3 2,7 5,3 8,0 10,0  5 
5 0 - 1250 0,7 1,3 2,7 5,3 8,0 10,0  5 
6 0 - 1250 1 2 4 8 12 20 40 6 
 
Bei Reihe eins bis fünf wurde eine Maximalkraft der Hysterese von 50 N, 100 N, 200 N, 
750 N und 1250 N bei sechs verschiedenen Geschwindigkeiten angefahren. Bei Reihe 
sechs wurde die Kette mit einer Hysteresekraft von 1250 N bei sieben verschiedenen Ge-
schwindigkeiten geprüft. Die maximalen Kräfte bei den Hystereseversuchen wurden so 
gewählt, dass sie mit den Zugkräften, die in der Gleitkette im realen Fördersystem vor-
liegen, korrelieren. Der untere Kraftbereich der Hystereseversuche wurde mit den Rei-
hen eins bis drei feiner abgestuft, da niedrige Kräfte im Kettenleertrum, der die Hälfte 
der gesamten Förderkette ausmacht, vorliegen.  
Alle Versuche wurden mehrfach wiederholt, um eine statistische Sicherheit zu gewähr-
leisten. Die abweichenden Geschwindigkeiten der Reihe sechs wurden dadurch bedingt, 
dass bei Reihe sechs ein anderer Betriebsmodus der Prüfmaschine verwendet wurde. 
Die Prüfmaschine kann bei geringeren Kräften, aufgrund der kleineren Auslenkung, 
nicht so hohe Geschwindigkeiten anfahren wie bei größeren Kräften. Deshalb sind Ver-
formungsgeschwindigkeit von über 10 mm/min nicht bei Kräften bis 200 N, wie bei den 
Versuchen aus Reihe eins bis drei, möglich. Bei Reihe vier und fünf wurde zur Vergleich-
barkeit dann mit den gleichen Geschwindigkeitsparametern wie bei Reihe eins bis drei 
geprüft.  
Die Verformung und die sich daraus ergebenden Materialparameter wurden in der Aus-
wertung zunächst pro Kettenglied betrachtet. Die Verformungsgeschwindigkeit betrug 
somit auch nur ein Drittel der Verfahrgeschwindigkeit der Prüfmaschine, da die Verfor-
mung über drei Kettenglieder gemessen wurde. Weiterhin ist zu beachten, dass die Ma-
schine die vorgegebene Geschwindigkeit über den Traversenweg regelt, die Dehnung 
jedoch mit den Wegmesstastern aufzeichnet (siehe Abbildung 6.4). Dadurch kann sich 
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eine kleine Differenz zwischen vorgegebener und tatsächlicher Verformungsgeschwin-
digkeit aufgrund der Traversenverformung einstellen. Bei den weiteren Auswertungen 
der Messdaten bezüglich den Materialparametern wurde deshalb die exakte Verfor-
mungsgeschwindigkeit aus den Messdaten errechnet. 
Die Abbildung 6.7 zeigt die gemessenen Hysteresen für die Prüfgeschwindigkeiten 
1 mm/min, 8 mm/min und 40 mm/min bei einer Maximalbelastung von 1250 N. 
 
Abbildung 6.7: Gemessene Hysteresekurven bei einer Maximalkraft von 1250 N bei drei verschiedenen 
Verformungsgeschwindigkeiten 
An den Verläufen der Hysteresekurven in Abbildung 6.7 ist zu erkennen, dass der An-
stieg und somit die Steifigkeit der eingespannten Kettenstücke ein geringes geschwin-
digkeitsabhängiges Verhalten im Bereich von 1 bis 40 mm/min zeigen.  
In Abbildung 6.8 sind die Verläufe der Messkurven aus Reihe drei bis fünf mit der Ma-
ximalkraft von 200 N, 750 N und 1250 N bei der Verformungsgeschwindigkeit von 
8 mm/min zu sehen. 
 
Abbildung 6.8: Gemessene Hysteresekurven bei einer Verformungsgeschwindigkeit von 8 mm/min bei 
drei verschiedenen Maximalkräften 
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Aus diesen Hysteresekurven können alle relevanten Informationen wie der Dämpfungs-
wert, die Steifigkeit der Kette, die exakte Frequenz der Verformung und daraus die Ver-
formungsgeschwindigkeit gewonnen werden. Der Betrag sowie die Anzahl der  
Materialparameter hängen allerdings davon ab, nach welchem Materialmodell die Aus-
wertung erfolgt. 
Parameterbestimmung für das Kelvin-Voigt-Modell 
Als erstes wurde versucht das Werkstoffverhalten mit dem Kelvin-Voigt-Modell zu ap-
proximieren. In [Dre14, S. 234 ff.] werden mehrere Möglichkeiten zur Bestimmung des 
Dämpfungswertes für dieses Materialmodell genannt. Eine Möglichkeit die Dämpfung 
zu bestimmen ist der zuvor vorgestellte Hystereseversuch. Aus den aufgezeichneten 
Hysteresen können gemäß Abbildung 6.9 die Kennwerte für das Kelvin-Voigt-Modell 
ermittelt werden. 
 
Abbildung 6.9: Hysteresekurve zur Bestimmung des Dämpfungswertes [Dre14, S. 237] 
Die Fläche Δܹ der Hysterese stellt die Verlustarbeit infolge der inneren Werkstoffdämp-
fung dar. Zusammen mit der fiktiven elastischen Formänderungsarbeit ܹ:  
ܹ =  12 ∙ ݇ ∙ ݍො
ଶ (6.1) 
ergibt sich die relative Dämpfung ψ zu:  
߰ =  Δܹܹ  
(6.2) 
Die für das Kelvin-Voigt-Modell benötigte Dämpfungskonstante ݀ errechnet sich aus 
[Dre14, S. 238]: 
݀ =  ݇ ∙ ߰2 ∙ ߨ ∙ Ω 
(6.3) 
Das Zusammenfassen der Formeln (6.1) bis (6.3) führt zu einer für die Versuchsauswer-
tung besseren Darstellung des Dämpfungswerts: 
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݀ =  ∆ܹݍොଶ ∙ ߨ ∙ Ω 
(6.4) 
Diese Gleichungen gelten unter der Voraussetzung, dass die Weganregung harmonisch 
erfolgt [Dre14, S. 236]: 
ݍ =  ݍො ∙ sin (Ω ∙ ݐ) (6.5) 
Mit der verwendeten Prüfmaschine war es möglich einen sinusförmigen Weg zu fahren, 
welcher dem Sinusverlauf sehr gut angenähert wird.  
Zur praktischen Auswertung der in Tabelle 6.1 dargestellten Versuchsreihen wurde ein 
Matlab®-Skript unter Verwendung der Formeln (6.1) bis (6.5) programmiert. In der Ab-
bildung 6.10 sind die ermittelten Dämpfungswerte der Versuchsreihen eins bis fünf in 
Abhängigkeit von der Verformungsgeschwindigkeit bei den verschiedenen Maximal-
kräften grafisch dargestellt. 
 
Abbildung 6.10: Verlauf der Dämpfungswerte der Versuchsreihen eins bis fünf 
Der Dämpfungswert verringert sich in starkem Maße mit der Verformungsgeschwin-
digkeit sowie mit der maximalen Kraft die pro Hystereseschleife angefahren wurde. Fre-
quenzabhängige Dämpfungswerte sind in der Literatur bekannt [Dre09, S. 51]. 
Die Abbildung 6.11 stellt die Steifigkeit eines Kettengliedes im Bezug zur Verformungs-
geschwindigkeit dar. 
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Abbildung 6.11: Steifigkeit eines Kettengliedes der Versuchsreihen eins bis fünf 
Wie bereits in Abbildung 6.7 ist auch hier zu erkennen, dass die Steifigkeit mit zuneh-
mender Verformungsgeschwindigkeit vor allem im unteren Geschwindigkeitsbereich 
leicht ansteigt. Zudem ist auch ein Einfluss der maximalen Kraft in der Hystereseschleife 
auf die Steifigkeit zu erkennen. Die Gerade zur Bestimmung der Steifigkeit wurde hier-
bei in die Umkehrpunkte der Hystereseschleife gelegt. 
Bei Reihe sechs wurde der Einfluss noch höherer Verformungsgeschwindigkeiten bis ca. 
36 mm/min untersucht. Dabei wurde festgestellt, dass sich die Materialparameter ge-
genüber der Maximalgeschwindigkeit bei Reihe eins bis fünf nicht signifikant änderten. 
 
Abbildung 6.12: Steifigkeit und Dämpfungswert beim Hystereseversuch bis 35 mm/min (Versuchs-
reihe 6) 
Die relative Standardabweichung der einzelnen Versuche der jeweiligen Versuchsreihen 
lag bei der Bestimmung des Dämpfungswertes zwischen 5,1 % und 8,2 %. Die relative 
Standardabweichung der Steifigkeit ist mit Werten zwischen 1,3 % und 1,9 % im Mittel 
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geringer ausgefallen. Diese Unterschiede liegen unter anderem darin begründet, dass 
zur Ermittlung des Dämpfungswertes, neben der Kraft und dem Verformungsweg, der 
zeitliche Verlauf beider Größen einen Einfluss hat. Die Ermittlung einer Hysteresekurve 
erfordert von der Prüfmaschine eine synchrone Messwertaufzeichnung von Kraft und 
Weg. Zusätzlich geht der Weg und dadurch auch die Messungenauigkeit quadratisch, 
wie in Formel (6.4) zu erkennen ist, in die Berechnung des Dämpfungswertes ein.  
In Abbildung 6.7 und Abbildung 6.8 ist zu erkennen, dass die Hysteresekurven nicht 
diagonalsymmetrisch verlaufen. Dies deutet darauf hin, dass das Kelvin-Voigt-Modell 
als Materialmodell für die Kunststoffkette nicht geeignet ist. In [Dre14, S. 239] sind noch 
weitere Hysteresekurven für Modelle mit zwei Parametern zu finden, die jedoch eben-
falls keine Übereinstimmung mit der Messkurve zeigen. Die Steifigkeit und vor allem 
der Dämpfungswert zeigen eine hohe Abhängigkeit von der Verformungsgeschwindig-
keit. In [Stü93, S. 105] wird darauf hingewiesen, dass, falls der Dämpfungswert von der 
Frequenz abhängt, das gewählte Materialmodell zu einfach gewählt wurde. Aus diesem 
Grund wird als nächstes die Messkurve mit einem Modell mit mehr als zwei Parametern 
approximiert. 
Bestimmung der Materialkennwerte für das ZenerM-Modell / generalisierte Maxwell-
Modell mit Hilfe einer Optimierungsrechnung 
Wird das ZenerM-Modell bzw. generalisierte Maxwell-Modell verwendet (siehe Kapitel 
5.2.3), so werden mindestens drei Parameter benötigt. Diese können mit Hilfe einer Op-
timierungsrechnung unter Verwendung der Software Matlab® gewonnen werden. Die 
Absicht dieser Rechnung ist es, die Parameter für das Materialmodell so zu bestimmen, 
dass eine Simulation des Hystereseversuches mit den gefundenen Parametern eine mög-
lichst kleine Abweichung zu den Messergebnissen zeigt. Als Zielfunktion der Optimie-
rung wurde die Differenz zwischen der Berechnung der Kraft des Hystereseversuches 
und den Messwerten des Hystereseversuches definiert und minimiert. Zur Parameter-
bestimmung wurden die in Tabelle 6.1 genannten Versuchsreihen verwendet. In die Op-
timierungsrechnung können einzelne oder auch mehrere Versuchsreihen einbezogen 
werden. Je nach verwendeten Versuchsreihen ergeben sich dann unterschiedliche Para-
metersätze. Die Qualität der gefundenen Parameter kann durch die maximale Abwei-
chung, den Fehler zwischen Simulation und Messung, beurteilt werden.  
Bei der ersten Optimierungsrechnung wurden die Versuchsreihen 1 bis 5 gemeinsam in 
die Optimierung einbezogen. In der Tabelle 6.2 sind die dabei gewonnenen Parameter 
für das ZenerM-Modell dargestellt. Der Parametersatz besteht gemäß dem Modell aus 
zwei Steifigkeiten und einem Dämpfungswert. 
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Tabelle 6.2:  Ermittelte Materialparameter für das ZenerM-Modell bei der gemeinsamen Verwendung der 
Versuchsreihen 1 bis 5 
݇௓ெ଴ [N/mm] ݇௓ெଵ [N/mm] ݀௓ெଵ [Ns/mm] 
2859 642 2477 
 
Die maximalen Abweichungen bei der gemeinsamen Optimierung von Reihe 1 bis 5 ge-
genüber der Messung der jeweiligen Versuche sind in Abbildung 6.13 für jeden einzel-
nen Versuch dargestellt: 
 
Abbildung 6.13:  Maximale Abweichungen zwischen Optimierung und Messung bei der gemeinsamen 
Verwendung der Reihen 1 bis 5 für die jeweils sechs Versuche pro Reihe 
Die Versuche mit der geringsten Verformungsgeschwindigkeit, jeweils der erste Ver-
such einer Reihe (siehe auch Tabelle 6.1) weisen eine größere Abweichung innerhalb 
einer Messreihe auf. Das ZenerM-Modell ist jedoch wie erwartet, unabhängig von der 
Verformungsgeschwindigkeit. Es ermöglicht es mit Hilfe von drei Parametern die ge-
schwindigkeitsabhängigen Materialeigenschaften der Kette abzudecken. Es ist aller-
dings zu erkennen, dass im Bereich niedriger Last (Reihe 1 und 2) die Abweichung 
stärker ins Gewicht fällt, da dort die Maximalkraft der Hysterese 50 N und 100 N betrug. 
Prozentual ist die Abweichung bei der Optimierung in Bezug zur Maximalkraft der Hys-
teresen vor allem bei diesen beiden Reihen mit zum Teil 50 Prozent sehr groß. 
Deshalb wurde eine weitere Optimierung durchgeführt, bei der die Versuchsreihen 1 bis 
5 jeweils einzeln in die Optimierungsrechnung einbezogen wurden. In Abbildung 6.14 
sind die Ergebnisse zu sehen. 
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Abbildung 6.14:  Maximale Abweichungen zwischen Optimierung und Messung bei der Verwendung 
der Reihen 1 bis 5 jeweils einzeln für die jeweils sechs Versuche pro Reihe 
Werden die Versuchsreihen einzeln optimiert, so sind die Abweichungen vor allem bei 
Reihe 1 bis 3 deutlich geringer (vgl. Abbildung 6.14 mit Abbildung 6.13). Bei Reihe 4 und 
5 einzeln sind die Unterschiede gegenüber der gemeinsamen Optimierung unwesent-
lich. Es ergeben sich dann für jede Versuchsreihe bzw. jeden Lastbereich unterschiedli-
che Parameter die in folgender Abbildung dargestellt sind:  
 
Abbildung 6.15: ermittelte Parameter bei der Reiheneinzeloptimierung 
Das ZenerM-Materialmodell ist entsprechend der Abbildung 6.15 ebenfalls lastabhängig, 
wie auch das Kelvin-Voigt-Modell (siehe Abbildung 6.10 und Abbildung 6.11). Materi-
almodelle, bei denen die Parametersätze je nach Lastbereich ausgetauscht werden müs-
sen, sind bei dem in Kapitel 5.4 erarbeiteten Simulationsmodell, bei dem ein voll-
ständiger Kettendurchlauf simuliert werden soll, nicht praktikabel. Aus diesem Grund 
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wurde über alle Versuchsreihen optimiert und es wurden während der Optimierungs-
rechnung zwei Zusatzparameter eingeführt, die die Kraftabhängigkeit der Hauptpara-
meter ݇௓ெ଴  und ݀௓ெଵ  berücksichtigen. Die Zusatzparameter ܿ଴  bzw. ܿଵ  erweitern das 
Materialmodell so, das ݇௓ெ଴∗ und ݀௓ெଵ∗ linear mit der Kraft ansteigen. 
݇௓ெ଴∗ = ݇௓ெ଴ + ܿ଴ ∙ ܨ (6.6) 
݀௓ெଵ∗ = ݀௓ெଵ + ܿଵ ∙ ܨ (6.7) 
Unter der Maßgabe ein Materialmodell mit so wenig wie möglichen Parametern zu ent-
wickeln, wurde anfangs nur ein kraftabhängiger Zusatzparameter bei ݇௓ெ଴ oder ݀௓ெଵ 
verwendet. Die Verbesserung war allerdings nicht ausreichend. Bei der Verwendung 
von zwei Zusatzparametern ܿ଴ und ܿଵ wurde eine signifikante Verbesserung bezüglich 
der Abweichung zwischen Messung und Optimierung erhalten. In Abbildung 6.16 sind 
die Abweichungen der fünf Versuchsreihen sowie die ursprünglichen Optimierungsab-
weichungen ohne Zusatzparameter hellgrau dargestellt. 
 
Abbildung 6.16: Abweichungen bei Verwendung von zwei kraftabhängigen Zusatzparametern bei der 
gemeinsamen Optimierung von Reihe 1 bis 5 (hellgrau zum Vergleich die Optimierung 
ohne Zusatzparameter) 
Durch die Einführung der Zusatzparameter ܿ଴ und ܿଵ steigt die Anzahl der Parameter 
im Materialmodell auf fünf an, es wurde dadurch jedoch eine deutliche Verbesserung 
vor allem bei niedrigen Kräften (Reihe 1 bis 3) im Optimierungsergebnis erzielt. Die 
durchschnittliche prozentuale Abweichung über alle Messreihen beträgt dann 14,2 Pro-
zent und bei der Optimierung ohne Zusatzparameter (hellgrau hinterlegt in Abbildung 
6.16) beträgt die durchschnittliche prozentuale Abweichung 29,5 Prozent. In der Tabelle 
6.3 werden die fünf ermittelten Parameter für das Materialmodell aufgelistet. 
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Tabelle 6.3: Materialparameter für das ZenerM-Modell mit zwei kraftabhängigen Zusatzparametern 
݇௓ெ଴ [N/mm] ݇௓ெଵ [N/mm] ݀௓ெଵ [Ns/mm] ܿ଴ [1/mm] ܿଵ [s/mm] 
1150 450 0,9 1,7 4,5 
 
Bei der Simulation wurde die Kette zur Reduzierung der Rechenzeit bei großen Ketten-
längen so diskretisiert (siehe auch Kapitel 5.4.2), dass drei Kettenglieder zu einem Ele-
ment zusammengefasst wurden. Die Materialparameter wurden aus diesem Grund 
zusätzlich für diese Diskretisierungsstufe optimiert, in dem die Verformungslänge des 
gesamten eingespannten Abschnittes (siehe Abbildung 6.4), also drei Kettenglieder, ver-
wendet wurde. Dabei wurde festgestellt, dass die Parameter linear mit der Diskretisie-
rungsstufe abnehmen. 
Fazit zur Auswahl des Materialmodells 
Das Kelvin-Voigt-Modell beschreibt mit zwei Parametern das Materialverhalten und die 
Parameter sind relativ einfach zu bestimmen. Allerdings sind die gewonnenen Kenn-
werte von der Verformungsgeschwindigkeit und der maximalen Prüfkraft in der Hys-
tereseschleife abhängig. In der Prüfmaschine ist die Verformungsgeschwindigkeit noch 
exakt bestimmbar bzw. kann vorgegeben werden. Im realen Fördersystem ist diese Ge-
schwindigkeit nur sehr schwer zu erfassen und dadurch ist es nicht möglich die Kenn-
werte für die Steifigkeit und Dämpfung aus Abbildung 6.10 und Abbildung 6.11 zu 
bestimmen. Sollen mehrere Ketten verschiedener Bauart hinsichtlich der Dämpfungsei-
genschaften verglichen werden, so ist das Kelvin-Voigt-Modell, aufgrund des einfach 
analytisch bestimmbaren Dämpfungskennwertes, besser geeignet sofern gleiche Prüfbe-
dingungen herrschen. 
Bei Verwendung des generalisierten Maxwell-Modells wird die Abhängigkeit von der 
Verformungsgeschwindigkeit eliminiert. Die Parameter sind dann jedoch nur über eine 
Optimierungsrechnung und nicht wie beim Kelvin-Voigt-Modell analytisch bestimm-
bar. Eine Lastabhängigkeit liegt bei diesem Modell dennoch vor, diese kann allerdings 
mit kraftabhängigen Zusatzparametern erfasst werden. Damit wurde zwar eine erheb-
liche Verminderung des Optimierungsfehlers erreicht, ein Restfehler bleibt jedoch beste-
hen. Die Ursachen für die bleibenden Abweichungen zwischen den Messergebnissen 
und den Optimierungsergebnissen liegen zum einen in der Genauigkeit der Prüfma-
schine und der Streuung der verschiedenen verwendeten Kettenmuster. Weiterhin bil-
den die rheologischen Modelle das realistische Materialverhalten nicht exakt ab. Den 
verwendeten Federn und Dämpfern liegt ein linearer Zusammenhang zwischen Span-
nung und Verformung bzw. Verformungsgeschwindigkeit zu Grunde. Das Materialver-
halten von Kunststoffen ist jedoch stark nichtlinear. 
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Zusammenfassend sind in Abbildung 6.17 die Einflussgrößen schematisch dargestellt, 
die bei einer Optimierungsrechnung zur Bestimmung der Materialparameter zu beach-
ten sind. 
 
Abbildung 6.17: Einflussgrößen auf die Optimierungsrechnung 
Es muss zunächst neben dem Modellansatz, in diesem Fall ein Materialmodell aus Ab-
schnitt 5.2, eine konkrete Optimierungsfunktion bestimmt werden. Dabei müssen die 
Anzahl der Parameter sowie die Startwerte festgelegt werden. Grundsätzlich sollte ein 
Materialmodell mit möglichst wenigen Parametern verwendet werden, das aber den-
noch die Genauigkeitsanforderungen erfüllt. Bei einer hohen Anzahl von Parametern in 
der Optimierungsfunktion ist die Rechnung sehr aufwendig und die idealen Startwerte 
sind schwieriger zu finden.  
Die gefundenen Parameter können mit Hilfe des Optimierungsfehlers, das ist ein Maß 
für  die Abweichung zwischen Rechnung und Versuch, beurteilt werden. Je geringer 
dieser Fehler ist, desto genauer bildet das Modell die Realität ab. Weiterhin ist die Mo-
dellgültigkeit, also in diesem Fall der Bereich der Verformungsgeschwindigkeit und Be-
lastung ein wichtiges Entscheidungskriterium. Wird nur eine Versuchsreihe in die 
Optimierung einbezogen, so ist der Optimierungsfehler zum Teil deutlich geringer bzw. 
es genügen weniger Parameter um die gleiche Genauigkeit zu erreichen. Allerdings sind 
die Parameter dann nur für den Kraftbereich der jeweiligen Versuchsreihe gültig. Es 
muss also ein optimaler Kompromiss zwischen Modellgenauigkeit, Gültigkeitsbereich 
und dem Rechenaufwand gefunden werden. 
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6.2.3. Steifigkeit 
In diesem Kapitel soll ausschließlich die Steifigkeit der Ketten genauer betrachtet wer-
den. Bei der Analyse der Zugversuche wurde ersichtlich, dass die Steifigkeit keinen kon-
stanten Bereich aufweist. Für die analytischen Berechnungsmodelle zur Eigen-
frequenzbestimmung ist jedoch ein diskreter Steifigkeitswert erforderlich. 
Zur statischen Analyse der Steifigkeit ist die Hysteresekurve aus Abbildung 6.7 nicht 
geeignet, da sie in den Umkehrpunkten ungültige Steifigkeitswerte aufgrund der Dämp-
fung und der Dynamik der Prüfmaschine liefert. Aus diesem Grund wurden weitere 
statische Zugversuche bis zu einer Maximalkraft von 1500 N durchgeführt. Die Vorspan-
nung wurde dabei mit 10 N sehr klein gewählt damit auch der untere Lastbereich mit 
erfasst werden kann. Die Verfahrgeschwindigkeit betrug 10 mm/min für das gesamte 
gezogene Kettenstück. Bezogen auf ein Kettenglied betrug die Geschwindigkeit 
3,3 mm/min, da jeweils über drei Glieder die Verformung gemessen wurde (Abbildung 
6.4). Es wurden insgesamt 10 Versuche mit jeweils unterschiedlichen Kettenstücken, die 
aus der Gesamtmenge der verfügbaren Kette ausgewählt wurden, durchgeführt.  
In Abbildung 6.18 (blaue Kurve) ist der Verlauf der Kraft über den Verformungsweg für 
den Zugversuch eines Kettenstückes dargestellt.  
 
Abbildung 6.18: Kraft-Verformungs-Verlauf der Kette (blaue Kurve) und linearer Anstieg (schwarz) 
Es ist zu erkennen, dass der Anstieg der Kurve (blau) nicht konstant ist, vor allem im 
Anfangsbereich zeigt sich ein geringerer Anstieg. Zur genaueren Analyse wurde der 
Steifigkeitsverlauf der Kurve in Abbildung 6.18 berechnet.  
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Dieser ist der Gradient der Messkurve im Kraft-Weg-Diagramm und kann durch Diffe-
renzieren der gemessenen Kraft ܨ über den Verformungsweg ∆ݍ berechnet werden: 
݇(∆ݍ) = ݀ܨ݀∆ݍ 
(6.8) 
Auf die Zugkraft bezogen zeigt sich in Abbildung 6.19 der Steifigkeitsverlauf für die 
Messkurve aus Abbildung 6.18. Es wurde von den 10 durchgeführten Versuchen jeweils 
der Verlauf der Kurve mit der geringsten und der höchsten Steifigkeit dargestellt. 
 
Abbildung 6.19: Steifigkeitsverlauf für die in der Prüfmaschine bis 1500N gezogenen Kettenstücke und 
festgelegte Lastbereiche (rot) 
Es ist ein Unterschied zwischen den einzelnen Versuchsproben zu erkennen. Vor allem 
im unteren Kraftbereich bis ca. 150 N ist die Streuung der Steifigkeitswerte der Ketten-
stücke sehr hoch. Bei einer Zugkraft von 50 N ist der Abstand von der Kurve mit dem 
minimalen Verlauf zur Kurve mit dem maximalen Verlauf mit ca. 700 N/mm beträcht-
lich. Generell ist Steifigkeit bei niedrigen Zugkräften bis ca. 200 N deutlich geringer als 
bei den größeren Kräften ab ca. 750 N. Wie in Abbildung 6.19 ersichtlich wird, beträgt 
die Steifigkeit der Kette am Anfang der Belastung im Zugversuch bei der Kette mit mi-
nimalen Verlauf nur ca. 1500 N/mm. Bei der Kette mit maximalen Verlauf zeigt die Stei-
figkeit im Extrema ca. 3800 N/mm. Die Kette zeigt außerdem über den gesamten 
relevanten Kraftbereich bis 1250 N ein nichtlineares Steifigkeitsverhalten. 
Die Ursachen dafür liegen möglicherweise in der grundsätzlichen Nichtlinearität der 
Kunststoffe. Die hohen Streuungen der Messwerte im unteren Kraftbereich sind auf 
Messungenauigkeiten der Prüfmaschine sowie dem exakten Anfahren der sehr klein ge-
wählten Vorspannung von 10 N zurückzuführen. Möglicherweise können auch die Kon-
takte im Kettengelenk und deren Setzverhalten in den Kontaktflächen zu diesen 
Schwankungen bei der Steifigkeit beitragen, da bei dem kardanischen Kettengelenk 
zwei Kontaktflächen pro Gelenk wirksam sind (siehe Abschnitt 5.2.1).  
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Bei bisherigen Arbeiten ( [Mit08], [Wei14]) wurde entweder über den gesamten Lastbe-
reich der Kette linearisiert oder ein möglichst linearer Teilbereich auf der Kraft-Verfor-
mungskurve gesucht. Bei Anwendung der analytischen Eigenfrequenzmodelle aus 
Kapitel 5.3 können die Steifigkeitsunterschiede von 1500 N/mm bis 3800 N/mm, je nach 
Beladungszustand, zu erheblichen Abweichungen in der errechneten Eigenfrequenz 
führen. Es kann daher nicht über den gesamten Belastungsbereich linearisiert werden. 
Aus praktikablen Gründen wird die Kraft-Dehnungskurve in mehrere Lastbereiche (rote 
Linien in Abbildung 6.19) eingeteilt, wobei für jeden Bereich ein linearisierter Steifig-
keitswert berechnet wird. In Tabelle 6.4 sind die Kraftbereiche mit den ermittelten Stei-
figkeiten aufgeführt: 
Tabelle 6.4: Festgelegte Belastungsbereiche der Kette und zugeordnete linearisierte Steifigkeit 





I Leerlaufbereich 20 - 100 1475 - 2225 1850 
II Niedriglastbereich 101 - 290 2226 - 2975 2601 
III Mittellastbereich 291 - 700 2976 - 3500 3238 
IV Volllastbereich 751 - 1250 3501 - 3730 3616 
 
Die ermittelten Steifigkeiten in Tabelle 6.4 wurden aus dem Mittelwert der Probeketten 
mit minimalen und maximalen Verlauf gebildet. Bei der Einteilung der Lastbereiche ist 
im Bereich niedriger Kräfte eine feinere Abstufung notwendig, da dort die Steifigkeit 
einen stärkeren Zuwachs aufweist. Die Lastbereichsgrenzen wurden so gewählt, dass 
der Steifigkeitsunterschied zwischen Anfang und Ende des Lastbereiches (rote Linien in 
Abbildung 6.19) maximal ca. 750 N/mm beträgt. Im Leerlaufbereich von 20 bis 100 N 
beträgt die minimale Steifigkeit ca. 1475 N/mm und die maximale Steifigkeit ca. 
2225 N/mm und somit beträgt der über alle drei Proben gemittelte  linearisierte Steifig-
keitswert ca. 1850 N/mm. Dadurch ist die maximale mögliche Abweichung der tatsäch-
lichen Steifigkeit, die im Extremfall einen Wert von 1475 N/mm hat, von dem 
linearisierten Steifigkeitswert maximal 25 Prozent. Der Niedriglastbereich von 101 N bis 
290 N hat einen Steifigkeitsbereich von 2226 N/mm bis 2975 N/mm, eine linearisierte 
Steifigkeit von 2601 N/mm sowie eine maximale Abweichung von 14 Prozent. Danach 
folgt der Mittellastbereich mit den Grenzen 2976 N/mm und 3500 N/mm, die maximale 
Abweichung vom linearisierten Steifigkeitswert von 3238 N/mm beträgt hier ca. 8,8 Pro-
zent. Im Volllastbereich liegen die Grenzen bei 3501 N/mm und 3730 N/mm, die maxi-
mal mögliche Abweichung ist hier mit 3,3 Prozent am geringsten. 
Die Lastbereiche wurden hier so gewählt, dass im oberen Lastbereich die Abweichung 
vom linearisierten Steifigkeitswert am geringsten ausfällt. Die Bereiche könnten auch so 
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gewählt werden, dass die Abweichung in allen Bereichen gleich groß ist. Dies würde für 
niedrigere Kräfte noch kleinere Bereiche ergeben. 
Bei der Eigenfrequenzberechnung mit den analytischen Modellen aus Abschnitt 5.3 ist 
vorher mit Hilfe der Formeln aus Abschnitt 4.1 abzuschätzen, in welchem Kraftbereich 
sich die Kette befindet und dann der entsprechende Steifigkeitswert zu wählen. In einem 
komplexen Gleitkettenfördersystem sind Abschnitte mit geringer sowie auch Abschnitte 
mit hoher Kettenzugkraft vorhanden. In diesem Fall kann bei Verwendung des Modells 
der Schwingerkette die Steifigkeitsmatrix entsprechend der vorhandenen Zugkraft mit 
den in Tabelle 6.4 angegebenen Steifigkeiten bestückt werden. Zur Erhöhung der Ge-
nauigkeit können die Steifigkeitswerte auch direkt in Abbildung 6.19 für jeden Abschnitt 
des Förderlayouts abgelesen werden. Bei einer programmtechnischen Umsetzung der 
Eigenfrequenzberechnung kann auf die Einteilung in Lastbereiche verzichtet werden 
und die Funktion in Abbildung 6.19 direkt hinterlegt werden. 
6.2.4. Reibungskoeffizient 
Die Reibwiderstandswerte zwischen der Gleitkette und Gleitleiste, die für die Simula-
tion nötig waren, wurden direkt im Fördersystem ermittelt. Dadurch wurde gewährleis-
tet, dass die Kennwerte unter realitätsnahen Bedingungen gewonnen werden konnten. 
Abbildung 6.20 stellt den verwendeten Versuchsaufbau dar. 
 
Abbildung 6.20:  Schematischer Versuchsaufbau zur Bestimmung des Reibungswiderstandes im Förder-
system (Draufsicht) 
Es wurde ein Gewicht (gelb in Abbildung 6.20) auf ein kurzes Kettenstück (hellgrün in 
Abbildung 6.20) platziert, welches wiederum über Gleitleisten (dunkelgrün in Abbil-
dung 6.20) auf dem Gestell stand. Dieses Kettenstück wurde über ein Stahlseil (rot in 
Abbildung 6.20) über die Gleitleisten gezogen, während mit einem Kraftaufnehmer 
(braun in Abbildung 6.20) die Reibkraft gemessen wurde. Das Stahlseil wurde verwen-
det, um den Einfluss des Kettenrades, der durch den Polygoneffekt hervorgerufen wird, 
auf die Bewegung der Kette zu eliminieren. Es wurden die in Abschnitt 6.1 vorgestellten 
Gleitleisten verwendet. Die Länge der Versuchsstrecke betrug 1200 mm, wobei der Start-
punkt jeweils an der gleichen Position lag. Das Versuchsprogramm zu den Reibwertver-
suchen umfasste fünf verschiedene Relativgeschwindigkeiten im Bereich von 0 bis 20 
m/min bei zwei unterschiedlichen Belastungen der Reibpaarung. Zum einen wurden die 
Reibwerte der Kette ohne Beladung und zum anderen mit einer Massebeladung von 
25 kg, die sich auf 10 Kettenglieder verteilten, ermittelt. Die Beladung pro Kettenglied 
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betrug somit 2,5 kg und entspricht der Beladung, bei der die weiteren experimentellen 
Untersuchungen durchgeführt worden sind. Bei den Versuchen ohne Beladung wurde 
ein Kettenstück von 1500 mm verwendet, damit die gemessene Reibkraft nicht zu nied-
rig ausfällt und messtechnisch besser erfasst werden konnte. Bei den Versuchen mit Be-
ladung betrug die Länge entsprechend der Größe des Massestückes 330 mm. Die 
Geschwindigkeiten wurden ebenfalls so gewählt, dass sie mit den weiteren Versuchen 





Tabelle 6.5:  
Geschwindigkeiten und Beladungen unter denen die 
Versuche zur Bestimmung des Reibwertes durchge-







Die Abtastrate der Messeinrichtung wurde so hoch gewählt, dass der kurze Zeitpunkt, 
in dem sich die Kette in Bewegung setzt, hinreichend genau erfasst wird. Der dabei ge-
messene erhöhte Ausschlag beim Anfahren repräsentiert die Losreißkraft aus der sich 
dann der Haftreibwert berechnen lässt. In Abbildung 6.21 ist der gemessene Reibkraft-
verlauf der Reibpaarung mit der schwarzen Gleitleiste, für den Versuch mit der Ge-
schwindigkeit 6 m/min ohne Beladung, dargestellt. 
 
Abbildung 6.21:  Reibwertverlauf der schwarzen Gleitleiste bei der Geschwindigkeit von 6 m/min ohne 
Beladung 
Im Reibkraftverlauf in Abbildung 6.21 ist eine etwas höhere Anfahrkraft zu erkennen. 
Danach pendelt sich die Reibkraft auf ein nahezu gleichbleibendes Niveau ein. Dieser 
Versuch wurde für alle Varianten gemäß Tabelle 6.5 viermal wiederholt und ein mittle-
rer Reibwert pro Variante berechnet. Diese Versuche wurden für beide Gleitleistentypen 
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durchgeführt. In Abbildung 6.22 sind die gemittelten Reibwerte über der Geschwindig-
keit für beide Belastungsfälle für die schwarze Gleitleiste und in Abbildung 6.23 für die 
weiße Gleitleiste aufgetragen.  
 
Abbildung 6.22: Reibwertverlauf in Abhängigkeit von der Geschwindigkeit im Leerlauf und bei Beladung 
der schwarzen Gleitleiste 
 
Abbildung 6.23:  Reibwertverlauf in Abhängigkeit von der Geschwindigkeit im Leerlauf und bei Beladung 
der weißen Gleitleiste 
Es ist zu erkennen, dass bei der hohen Belastung, also einer großen Flächenpressung in 
der Reibstelle, der Reibungskoeffizient bei beiden Reibpaarungen deutlich niedriger 
ausfällt. Weiterhin ist eine Abhängigkeit von der Geschwindigkeit sowohl im Leerlauf 
als auch bei einer Beladung sichtbar. Während bei der schwarzen Gleitleiste der Verlauf 
der Reibwertkennlinie gerade bis leicht steigend ist, so ist er bei der weißen Gleitleiste 
in fast allen Bereichen fallend. In der Tabelle 6.6 werden die über der Geschwindigkeit 
gemittelten Reibwerte für die beiden Reibpaarungen bei den zwei unterschiedlichen Be-
ladungen aufgelistet. Es werden zusätzlich die Haftreibwerte angegeben. Diese wurden 
aus den Anfahrkräften von allen Messkurven, bei denen eine ausgeprägte Anfahrkraft 
sichtbar war, gemittelt. 
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Tabelle 6.6:  Ermittelte Haft- und Gleitreibwerte für beide Reibpaarungen 




Beladung pro  
Kettenglied [kg] 
0 2,5 0 2,5 
mittlerer  
Gleitreibwert  
0,21 0,15 0,3 0,14 
Haftreibwert 0,27 0,19 0,45 0,19 
Da die Ketten und Gleitleisten im Fördersystem bereits einige Zeit im Betrieb waren und 
dadurch schon Eingelaufen sind, wurde bei den Reibwertuntersuchungen auf Langzeit-
versuche verzichtet. 
Da für das dynamische Verhalten der Anstieg der Reibwertkurven von Bedeutung ist, 
soll nun für jeden Reibwertverlauf ein Gradient berechnet werden. Es wird zur Verein-
fachung die komplette Reibwertkurve linearisiert, indem die Anstiegsgerade zwischen 
den ersten und letzten Messpunkten der Kurven in Abbildung 6.22 und Abbildung 6.23 
gelegt wird. In der Tabelle 6.7 sind die Gradienten angegeben: 
Tabelle 6.7: Reibwertgradienten der gemessenen Reibwertkurven 




Beladung pro  
Kettenglied [kg] 
0 2,5 0 2,5 
Gradient G [s/m]  0,09 0,006 -0,065 -0,066 
 
Der Vergleich der Gradienten der beiden Reibpaarungen zeigt ein gegenläufiges Verhal-
ten. Bei genauerem Betrachten der Reibwertverläufe ist jedoch zuerkennen, dass diese 
nicht gleichmäßig steigen bzw. fallen, sondern für jeden Messpunkt im Verlauf einen 
anderen Anstieg zeigen. Es soll hier jedoch nur die grundsätzliche Tendenz der beiden 
Reibpaarungen gezeigt werden. 
 
 
 6.3. Dynamische Versuche und Modellabgleich 
6.3.1. Versuchsprogramm und Versuchsdurchführung 
In diesem Kapitel werden Untersuchungen an verschiedenen Förderlayouts mit unter-
schiedlichen Belastungen vorgestellt, um einen Abgleich mit den analytischen Berech-
nungen zur Eigenfrequenz aus Abschnitt 5.3 sowie mit dem Simulationsmodell aus 
Abschnitt 5.4 durchzuführen. Der Abgleich der Modelle erfolgte durch die Messung der 
Beschleunigung an einem Massestück während des Durchlaufens der Versuchsstrecke 
mit verschiedenen Längen, Beladungen und Geschwindigkeiten. Es wurde sich für die 
Beschleunigung als Größe zum Abgleich entschieden, weil die dafür notwendigen Sen-
soren ohne großen Eingriff ins Fördersystem integriert werden konnten. Für den gesam-
ten Modellabgleich wurde das Fördersystem mit der Reibpaarung 1, den schwarzen 
Gleitleisten, bestückt. Abschließend wurden die Versuche zum Vergleich nochmals mit 
der Reibpaarung 2, den weißen Gleitleisten, durchgeführt. 
Die dynamischen Versuche wurden mit dem Fördersystem aus Abbildung 6.1 in zwei 
grundsätzlichen Varianten ausgeführt. Bei Variante A wurden nicht geschlossene Ket-
tenstücke mit offenen Ende nur in das Obertrum eingebaut und bei Variante B wurden 
komplette Kettenstränge mit Untertrum verwendet. Für die Versuche standen die in Ta-
belle 6.8 aufgelisteten Fördergeschwindigkeiten zur Verfügung. Diese wurden festge-
legt, damit eine Vergleichbarkeit der einzelnen Versuche gewährleistet werden konnte. 
Neben der eingestellten Motordrehzahl und der daraus resultierenden Fördergeschwin-
digkeit wird ebenfalls die Zahneingriffsfrequenz in der Tabelle mit angegeben. Die Zu-
sammenhänge zur Berechnung wurden in Abschnitt 4.2 dargelegt. 









1 5,7 2,3 1,1 
2 12,6 5,1 2,5 
3 19,2 7,7 3,8 
4 26,1 10,5 5,2 
5 32,4 13,0 6,5 
6 38,9 15,6 7,8 
7 45,2 18,1 9,0 
 
Experimentelle Untersuchungen und Modellabgleich 95 
Vor jedem Versuch wurde das Spiel in der Kette entfernt, indem der Motor kurz gestar-
tet und wieder angehalten wurde. Dadurch konnte bei dem darauf folgenden Start die 
Einschwingphase verkürzt werden. Die Motoranfahrrampe wurde mit dem in Abbil-
dung 6.2 eingezeichneten Inkrementalgeber aufgenommen und damit die exakte Dreh-
zahl und Zahneingriffsfrequenz ermittelt. Die Messwerte wurden in Tabelle 6.8 
eingetragen. Weiterhin wurde untersucht, ob der Motor Drehzahlschwankungen auf-
weist, die zu einer zusätzlichen Schwingungsanregung führen können. In Abbildung 
6.24 ist die Anfahrrampe für einen Versuch mit der Fördergeschwindigkeit 7,7 m/min 
bei 25 kg Beladung dargestellt.  
 
Abbildung 6.24: Motoranfahrrampe für die Fördergeschwindigkeit 7,2 m/min 
Es sind nur sehr kleine Drehzahlschwankungen zu erkennen, die jedoch keinen nen-
nenswerten Einfluss auf das Systemverhalten haben. Die Motorleistung des verwende-
ten Antriebs (siehe Abschnitt 6.1) wurde groß genug bemessen, so dass eine 
Wechselwirkung zwischen Förderkette und Antriebseinheit vermieden werden konnte. 
Bei leistungsschwächeren Antrieben kann nicht ausgeschlossen werden, dass sich Mo-
tordrehschwingungen mit den Kettenschwingungen überlagern. 
Variante A (offene Kette) 
Zum Abgleich des Modells mit der Realität ist eine ausreichend lange Versuchsstrecke 
notwendig in der die elastischen Effekte der Kette in Erscheinung treten können. Aus 
diesen Grund wurden bei Variante A zwei Versuche mit einer Kettenlänge von je 4 m 
und 9 m durchgeführt. Abbildung 6.25 stellt eine Draufsicht der Versuchsförderanlage 
mit den Positionen der Massestücke (schwarz eingezeichnet in Abbildung 6.25) bei den 
jeweiligen Versuchen dar. Die eingezogenen Ketten enden nach dem Massestück im 
Obertrum.  
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Abbildung 6.25:  links: Schematische Draufsicht des Kettenförderers  mit der Position der Massen (schwarz 
dargestellt) bei den 2 Versuchen der Variante A / rechts: Foto des Versuchsaufbaus mit 
25 kg Gewicht an der Position 9 m 
Die Position im Fördersystem wird jeweils von der Antriebsstation beginnend gezählt. 
Der erste Beschleunigungssaufnehmer wurde während der Versuchsdurchführung di-
rekt an der Masse am Kettenende befestigt. Der zweite Sensor befand sich am Gestell 
unterhalb der Versuchsmasse. Die Versuche wurden mit der Geschwindigkeit der Mo-
torstufe 3 gemäß Tabelle 6.8 durchgeführt. Höhere Geschwindigkeiten waren bei Vari-
ante A nicht realisierbar, da dafür die Versuchsstrecken zu kurz waren. Bei Variante A 
ist grundsätzlich kein stationärer Betrieb erreichbar, da sich die aktive Kettenlänge kon-
tinuierlich verringert. Die Kettenlänge hat neben der Massebeladung einen erheblichen 
Einfluss auf das Schwingungsverhalten. Zusätzlich bewegt sich die Einzelmasse hin 
zum Antrieb. Die Eigenfrequenz der Versuchskette nimmt deshalb während des Versu-
ches fortwährend zu und durchläuft evtl. den Bereich der Resonanzfrequenz der Kette. 
Diese Tatsache ist beim Modellabgleich mit der Simulation von Vorteil, da die Lage des 
Resonanzbereiches auf der Zeitachse als Abgleichkriterium benutzt werden kann. Die 
Länge der Versuchstrecke bzw. der Versuchsdauer ist bei Variante A zusätzlich dadurch 
begrenzt, dass das 25 kg schwere Massestück aufgrund seiner Abmessungen nicht die 
Kurven passieren kann. In der Tabelle 6.9 sind die Start- und Endpositionen der Ketten 
im Versuchslayout und die Versuchsdauer für die beiden Versuche nach Variante A an-
gegeben. In Abbildung 6.25 sind die Versuchstrecken mit roten Pfeilen gekennzeichnet. 
Tabelle 6.9: Start- und Endpositionen der Kettenenden mit dem Massestück sowie Versuchsdauer bei 
den Versuchen von Variante A  
Versuch 





1 9 m 6,5 m 19 s 
2 4 m 0,5 m 27 s 
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Die Versuche mit den offenen Kettenenden entsprechen zwar nicht den Einsatz-
bedingungen in der Realität, da offene Kettenenden keine Relevanz haben. Diese 
Variante hat jedoch die folgenden Vorteile: 
• Die nicht komplett eingezogene Kette ist kürzer und lässt sich dadurch beim 
Abgleich mit der Simulation deutlich schneller rechnen. 
• Bei der 4 m langen Versuchsstrecke sind zudem keine Stöße aus den Kurven-
einläufen vorhanden. 
• Während des Versuches bilden sich zwar keine stationären Schwingungen 
infolge der abnehmenden Kettenlänge, es wird jedoch evtl. ein Resonanzbe-
reich der Kette durchlaufen, dessen Position zum Abgleich mit dem Simula-
tionsmodell dienen kann. 
• Neben dem Modellabgleich kann mit der Variante A zusätzlich der Einfluss 
der Kettenlänge untersucht werden.  
Variante B (Geschlossene Kette) 
Bei dieser Variante wurde die Kette komplett in das Ober- und Untertrum des Versuchs-
förderers eingezogen, wodurch dieser Versuchsaufbau den Praxisbedingungen von 
Gleitkettenförderanlagen entspricht. In Abbildung 6.26 ist der Versuchsaufbau der 9 m  
langen Förderanlage schematisch dargestellt. Es wurde nicht die komplette Förderan-
lage aus Abbildung 6.1 verwendet, sondern an der Position bei 9 m die Kettenumlen-
kung eingebaut. Auf die Förderkette (grau in Abbildung 6.26) wurden zehn Massestücke 
mit jeweils 5 kg gleichmäßig verteilt. Während der Versuchsdurchführung wurde das 
dem Antrieb am nächsten gelegene Massestück (schraffiert dargestellt Abbildung 6.26) 
jeweils an den Anfang der Kette manuell umgesetzt. 
 
Abbildung 6.26:  links: Versuchsaufbau nach Variante B mit 9 m langer Förderstrecke mit Massestücken 
(schwarz dargestellt) / rechts: Foto des Versuchsaufbaus mit Massestücken 
Durch das Umsetzen befanden sich effektiv 9 Massestücke (insgesamt 45 kg Beladung)  
gleichzeitig auf der Förderkette. Nach dem der stationäre Betrieb erreicht wurde, wurde 
ein Massestück mit einem angebrachten Beschleunigungssaufnehmer auf den Anfang 
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der Förderstrecke bei der Umlenkung aufgesetzt und dann während des Durchlaufens 
des Obertrums die Beschleunigung aufgezeichnet. Im Gegensatz zu Variante A kann 
damit ein stationärer Betrieb erreicht werden. Allerdings sind bei diesem Versuchsauf-
bau auch die Störeinflüsse durch die Kurveneinläufe und -ausläufe im Ober- und Un-
tertrum beträchtlicher. Die Versuche von Variante B wurde mit den in Tabelle 6.8 
angegebenen Geschwindigkeiten durchgeführt. 
6.3.2. Auswertung und Analyse der gemessenen Schwingungen 
Eigenfrequenzen der beiden Versuchsvarianten 
Zur Analyse der Schwingungen und zur Beurteilung der Frequenzspektren ist es zweck-
mäßig zuvor die Eigenfrequenzen für die beiden Versuchsvarianten nach dem Eigenfre-
quenzmodell der Schwingerkette aus Abschnitt 5.3.3 zu berechnen. Dies geschieht 
indem die Matrizen gemäß den Formeln (5.26) und (5.27) gebildet und danach mit For-
mel (5.29) die Eigenwerte und Eigenfrequenzen ermittelt werden.  
Zuvor muss die Anzahl der Kettenglieder bestimmt werden, da dadurch die Mat-
rixgröße festgelegt wird. Bei Variante A hat die Kette eine Länge von 4 m bzw. 9 m. Un-
ter Beachtung der Kettenteilung von 33,4 mm beträgt die Anzahl der Kettenglieder 120 
bzw. 270. Bei Variante B ergibt sich eine Kettenlänge von insgesamt 18,43 Metern (Ober-
trum, Untertrum und Kettenumlenkung) mit insgesamt 552 Gliedern. Die zu bildende 
quadratische Matrix für die Masse und für die Steifigkeit hat dann bei Variante A die 
Größe 120 x 120 bzw. 270 x 270 und bei Variante B eine Größe von 552 x 552 Elementen. 
Die Matrizen lassen sich jedoch auch verkleinern indem mehrere Kettenglieder zusam-
mengefasst werden. Die Berechnung erfolgte durch ein Skript mit dem Mathematikpro-
gramm Matlab®. 
Weiterhin muss zur Berechnung der Eigenfrequenzen die Kettensteifigkeit bestimmt 
werden. Aufgrund der Kraftabhängigkeit und dem kontinuierlichen Ansteigen der Zug-
kraft zum Antrieb hin (siehe auch Abschnitt 4.1), weist theoretisch jedes Kettenglied eine 
andere Steifigkeit während des Betriebes auf. Es wurde zur Vereinfachung die maximale 
mittlere Kettenzugkraft am Antrieb während der Versuche gemessen und mit diesen 
Werten wurden aus Tabelle 6.4 die Steifigkeiten für jeden Versuch abgelesen. Diese lag 
bei Variante A bei dem Versuch mit der 4 m langen Kette bei 62 N und bei dem Versuch 
mit der 9 m langen Kette bei 73 N. Die beiden Ketten befanden sich gemäß Tabelle 6.4 
im Leerlaufbereich. Bei Variante B lag die gemessene Kettenzugkraft bei allen Geschwin-
digkeitsvarianten im Bereich zwischen 140 N und 155 N und somit im Niedriglastbe-
reich. Bei Variante A wurde für beide Längen eine Steifigkeit von 1850 N/mm festgelegt. 
Bei Variante B wurde bei der Steifigkeit zwischen Ober- und Untertrum unterschieden. 
Es wurde für das Untertrum, bei denen Zugkräfte bis ca. 50 N vorliegen, eine Steifigkeit 
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von 1850 N/mm und für das Obertrum eine Steifigkeit von 2601 N/mm gewählt und in 
die Steifigkeitsmatrix eingetragen. 
Die Massen der Versuchsgewichte wurden, entsprechend der Beladung, in die Massen-
matrix zusätzlich zu dem Kettengewicht eingetragen. Im Layout von Variante B befin-
den sich gemäß Abbildung 6.25 zwei Bogenräder, deren Gewicht ebenfalls mit in die 
Massenmatrix an den entsprechenden Positionen, an denen sich die Bogenräder befin-
den, eingetragen wurde. Es sind konkret vier Positionen in der Massenmatrix an denen 
die Bogenräder wirken, denn je Position im Förderlayout, an denen sich ein Bogenrad 
befindet, wirken jeweils eine Scheibe im Obertrum und eine Scheibe im Untertrum. 
Für Variante A, bei der die Kettenlänge während der Versuche nicht konstant bleibt, 
wurden die ersten zwei Eigenfrequenzen in Abhängigkeit der Kettenlänge bzw. Ketten-
gliedzahl berechnet und bis zur Länge von 9 m in Abbildung 6.27 eingetragen. 
 
Abbildung 6.27: 1. und 2. Eigenfrequenz für Variante A mit 25 kg Beladung am Ende der Kette bis zu einer 
Länge von 9 m 
In Tabelle 6.10 werden die ersten zwei Eigenfrequenzen für die beiden Versuchsstrecken 
der Variante A für den Zeitabschnitt, der für den Simulations-Modellabgleich verwen-
detet wurde, exakt angegeben. Es wurde jeweils nach dem Einschwingen ein Zeitab-








Tabelle 6.10:  
Berechnete Eigenfrequenzen nach dem Modell der 
Schwingerkette für Versuchsvariante A 
4 m 
5 s - 10 s  
3,4 m – 2,8 m 
 
4,1 bis 4,7  
9 m 
10 s - 15 s 
7,8 m – 7,2 m 
2,5 bis 2,6  
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Die ersten vier Eigenfrequenzen für Variante B sind in Tabelle 6.11 angegeben. Da bei 
Variante B die Versuchskette stationär umläuft und somit die Länge konstant bleibt und 
auch die Massebeladung durch Umstapeln der Gewichte unveränderlich ist, existieren 









Berechnete Eigenfrequenzen nach dem Modell der 
Schwingerkette für Versuchsvariante B 
 
 
Variante A (offene Kette) 
Zunächst werden die Ergebnisse aus den Messungen von Versuchsvariante A vorge-
stellt. Es soll eine Messwertauswertung beispielhaft am Versuch mit der 9 m langen 
Kette, bei der Geschwindigkeit von 7,7 m/min und 25 kg Massebeladung am Ketten-
ende, durchgeführt werden. In Abbildung 6.28 ist der gemessene Verlauf des Beschleu-
nigungssensors, der an der Versuchsmasse platziert worden ist, dargestellt. Weiterhin 
wird das gemessene Signal des Gestellsensors dargestellt. 
 
Abbildung 6.28:  Messwertverlauf der Beschleunigungssensoren der Kette und des Gestells bei der Ge-
schwindigkeit 7,7 m/min an der 9 m langen Förderkette mit 25 kg Massebeladung am 
Kettenende 
Es sind deutliche Schwingungen vom Sensor, der am Kettenende positioniert wurde, zu 
erkennen. Dagegen sind die Gestellschwingungen erwartungsgemäß, aufgrund der be-
sonders steifen Bauweise, weniger ausgeprägt.  
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Ein wichtiges Werkzeug der Signalanalyse ist die Glättung und Filterung der Mess-
werte. Dadurch wird die Untersuchung der Messwerte deutlich erleichtert, indem Sig-
nale bestimmter Frequenzbereiche, die weniger relevant sind, aus den gemessenen 
Werten entfernt werden. In der Abbildung 6.29 wird der Messwertverlauf nach der An-
wendung eines Tiefpassfilters mit einer Grenzfrequenz von 10 Hz dargestellt. 
 
Abbildung 6.29:  Messwertverlauf der Beschleunigungssensoren bei der Geschwindigkeit 7,7 m/min mit 
25 kg Beladung am Ende der 9 m langen Versuchsstrecke unter Verwendung eines Tief-
passfilters von 10 Hz  
Gegenüber der Abbildung 6.28 ist das Signal des Sensors, der an der Masse am Ketten-
ende angebracht wurde, mit deutlich weniger Rauschen belegt. Hier werden die, bei den 
Versuchen bereits optisch wahrnehmbaren Kettenschwingen im Amplitudenverlauf 
sichtbar. Der signifikante Ausschlag bei ca. 11 s am Gestellsensor in Abbildung 6.28 ist 
nach Anwendung des Filters in Abbildung 6.29 nicht mehr zu sehen. Es handelt sich 
dabei vermutlich um einen Stoßimpuls, der höhere Frequenzen hervorruft, die durch 
den 10 Hz-Filter entfernt wurden. In der Abbildungen 6.28 und 6.29 ist zudem der Ein-
schwingbereich nach dem Einschalten zu erkennen. Nach ca. 5 s hat sich der Versuch 
eingeschwungen. Es wird dabei jedoch kein stationärer Betrieb mit gleichmäßigen 
Amplitudenausschlägen erreicht, wie es bereits erwartet wurde.  
In Abbildung 6.30 ist die gemessene Beschleunigung für den Versuch mit der 4 m langen 
Versuchsstrecke zu sehen. Wie auch bei der 9 m langen Versuchsstrecke bildet sich hier 
nach dem Einschwingen keine vollstationäre Schwingung aus. Es sind Schwankungen 
in der Amplitude zu verzeichnen. Im Zeitbereich von Sekunde 18 bis 21 ist eine erhöhte 
Amplitude zu erkennen. In diesem Bereich wird der Resonanzbereich der Kette durch-
fahren. Die Eigenfrequenz der sich kontinuierlich verkürzenden Kette und die Zahnein-
griffsfrequenz sind in diesem Bereich identisch. Entsprechend dem Eigenfrequenz-
modell müsste die Resonanz allerdings etwas früher auftreten. Die Erklärung für den 
verzögerten Resonanzeintritt ist, dass die Kette eine bestimmte Zeitdauer benötigt, um 
sich in der Resonanz einzuschwingen und während dieser Zeit natürlich weiter fährt. 
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Abbildung 6.30:  Messwertverlauf der Beschleunigungssensoren bei der Geschwindigkeit 7,7 m/min mit 
25 kg Beladung am Ende der 4 m Versuchsstrecke unter Verwendung eines Tiefpassfilters 
von 10 Hz 
Signalanalyse im Frequenzbereich 
Als nächstes sollen die Messsignale bezüglich der Frequenz der Schwingungen genauer 
betrachtet werden. Mit Hilfe einer Fourier-Transformation, kann aus dem Signal im Zeit-
bereich eine Analyse im Frequenzbereich erfolgen, indem das kontinuierliche Zeitsignal 
in ein Spektrum zerlegt wird. Mit diesem mathematischen Algorithmus können kom-
plexe Messsignale, die aus den Beschleunigungssensoren gewonnen wurden, anschau-
lich aufbereitet werden. In der Praxis hat sich die sogenannte FFT (Fast Fourier 
Transformation) etabliert die von vielen Analyse-Programmen genutzt wird. In dieser 
Arbeit wird zur Signalauswertung das Programmpaket ArtemiS® der Firma Head 
acoustics verwendet. Es bietet neben der Signaldarstellung und der FFT-Analyse zudem 
die Möglichkeit der Filterung der Messsignale. 
Abbildung 6.31 stellt das Spektrum des ungefilterten Signals aus Abbildung 6.28 für den 
Zeitbereich von 10 s bis 15 s grafisch dar.  
 
Abbildung 6.31: FFT-Analyse der Signale der Beschleunigungssensoren bei der Geschwindigkeit von 
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In dieser Darstellungsweise können sich überlagernde Schwingungen separiert werden. 
Die Frequenzen sowie die Höhe der Amplituden werden dabei anschaulich gezeigt.  
In Abbildung 6.31 können nun die einzelnen Ausschläge im Spektrum den Verursa-
chern, die die Schwingungen hervorrufen, zugeordnet werden. Der erste bedeutende 
Ausschlag ist bei der Frequenz von 2,7 Hz zu erkennen (siehe Tabelle 6.10:). Bei dieser 
Frequenz befindet sich der Bereich in dem die erste Eigenfrequenz der Förderkette liegt. 
Weiterhin ist die Zahneingriffsfrequenz von 3,8 Hz, die zur Bereitstellung einer Förder-
geschwindigkeit von 7,7 m/min notwendig ist, mit einem kleinen Ausschlag sichtbar. 
Diese wird durch die Geschwindigkeitsschwankungen am Antrieb durch den Polygon-
effekt hervorgerufen. Sie kann außerdem von Unstetigkeitsstellen im Förderlayout an-
geregt werden, da eine Stoßstelle mit der gleichen Frequenz wie der Zahneingriff von 
der Kette durchlaufen wird. Eine Gestellresonanz ist bei ca. 15 Hz erkennbar. Die An-
triebseinheit verursacht zudem geringe Gestellschwingungen im höheren Frequenzbe-
reich, die jedoch für die Kettenschwingungen nicht relevant sind. Bei den weiteren 
Untersuchungen wurde deshalb nur noch der Frequenzbereich betrachtet, in dem für 
die Untersuchungen relevante Ausschläge vorhanden sind.  
In Abbildung 6.32 ist das Frequenzspektrum des Versuches nach Variante A mit der 4 m 
langen Förderstrecke zu sehen. Es wurde der Zeitbereich von 5 s bis 10 s für die Analyse 
ausgewählt. 
 
Abbildung 6.32: FFT-Analyse der Signale der Beschleunigungssensoren bei der Geschwindigkeit von 
7,7 m/min im Bereich von 5 s bis 10 s bei der 4 m langen Versuchsstrecke von Variante A 
In Abbildung 6.32 sind zwei markante Ausschläge zu erkennen. Der erste liegt bei 3,8 Hz 
und wird, wie beim 9 m Versuch, von der Antriebsstation durch den Polygoneffekt ver-
ursacht. Der zweite Ausschlag befindet sich bei 4,75 Hz. Diese Frequenz ist der ersten 
Ketteneigenfrequenz zuzuordnen. Die Gestellreaktionen sind bei der 4 m langen Ver-
suchstrecke geringer wie bei der 9 m langen Strecke. Der Grund dafür ist möglicher-
weise, dass bei der 4 m langen Stecke keine Kurven vorhanden sind und diese bei der 
9 m Strecke zu einer stärkeren Anregung des Gestells führen.  
Zahneingriff 1.Eigenfrequenz 
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Variante B 
Bei Versuchsvariante B wird zunächst der Versuch bei der Geschwindigkeit von 
7,7 m/min betrachtet. Aufgrund der gleichmäßigen Masseverteilung von 45 kg über die 
gesamte Kette, bewegen sich die Schwingungsausschläge nach dem Einschwingen in 
einem gleichmäßigen Band zwischen ca. -1 und 1 m/s2. Abbildung 6.33 stellt den gemes-
senen Verlauf der Beschleunigung der Kette und des Gestells dar. 
 
Abbildung 6.33:  Messwertverlauf der Beschleunigungssensoren an der Versuchsmasse am Kettenende 
und des Gestells bei der Geschwindigkeit 7,7 m/min bei Variante B 
In Abbildung 6.34 ist die FFT-Analyse der Messsignale aus Abbildung 6.33 für den Zeit-
bereich von 15 s bis 20 s zu sehen. Es sind wie bei Variante A mehrere Ausschläge im 
Spektrum zu erkennen. 
  
Abbildung 6.34:  FFT-Analyse der Signale der Beschleunigungssensoren bei der Geschwindigkeit von  
7,7 m/min und einer gleichmäßigen Massebeladung von 45 kg des Zeitbereiches von 15 s 
bis 20 s 
Der Ausschlag bei 2,4 Hz kann der 1. Eigenfrequenz zugeordnet werden, die Zahnein-
griffsfrequenz ist bei 3,8 Hz sichtbar und bei ca. 5,6 Hz ist die zweite Eigenfrequenz der 
Kette zu erkennen. Die Ausschläge sind bei Variante B generell höher als bei Variante A. 
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Beim Versuch mit der Geschwindigkeitsstufe 4 zeigten sich besonders hohe Schwin-
gungsausschläge. In Abbildung 6.35 ist der Verlauf der Beschleunigung sowie das Fre-
quenzspektrum vom Sensor an der Kette und dem Gestellsensor zu sehen.  
 
Abbildung 6.35: links: Gemessene Beschleunigung an der Kette und am Gestell für den Versuch mit Mo-
torstufe 4 bei Variante B / rechts: Frequenzspektrum von diesem Versuch 
Es ist ein deutlicher Ausschlag im Frequenzspektrum bei ca. 5,2 Hz zu erkennen. Hier 
wurde mit der Zahneingriffsfrequenz von 5,2 Hz vermutlich die zweite Eigenfrequenz 
der Kette von 5,8 Hz angeregt (siehe Tabelle 6.8 und Tabelle 6.11), wodurch die Kette in 
Resonanz geraten ist. Im Frequenzspektrum (rote Linie in Abbildung 6.35 rechts) ist zu-
dem eine geringfügige Interaktion mit dem Gestell zu erkennen.  
Bei der Auswertung der weiteren Versuche der Variante B wurden aus Gründen der 
Übersichtlichkeit die maximalen Ausschläge im Frequenzspektrum tabellarisch erfasst. 
Wie in Abbildung 6.34 bereits für die Motorstufe 3 und in Abbildung 6.35 für die Mo-
torstufe 4 dargestellt, wurde für jeden Versuch eine FFT-Analyse durchgeführt. Es wur-
den die Frequenzen sowie die dazugehörigen Amplituden für die drei höchsten 
Ausschläge, nach der Größe der Frequenz sortiert, in Tabelle 6.12 eingetragen. 
Tabelle 6.12: Übersicht der Ergebnisse der FFT-Analyse für die durchgeführten Versuche nach Variante B 
















1 1,1 2,33 16 4,6 18   
2 2,5 2,4 120 4,8 38   
3 3,8 2,1 49 5,8 67 3,9 63 
4 5,2 2,4 32 5,2 450   
5 6,5 2,2 53 6,6 55   
6 7,8 2,3 38 5,6 39 7,68 120 
7 9,0 2,4 31 5,7 37 9,1 220 
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Der erste auffällige Ausschlag liegt bei allen getesteten Geschwindigkeitsvarianten bei 
2,1 bis 2,4 Hz. Das ist der Bereich in dem die 1. Eigenfrequenz der Kette liegt. Die 
Amplitude ist in diesem Bereich bei dem Versuch mit der Motorstufe 2 mit 120 mm/s2 
am größten. Hier liegt die Zahneingriffsfrequenz im Bereich der Ketteneigenfrequenz. 
Ein weiterer markanter Ausschlag liegt bei allen Versuchen im Bereich von 4,6 Hz bis 
6,6 Hz. In diesem Bereich befindet sich die 2. Ketteneigenfrequenz. Bei den Versuchen 
mit der Motorstufe 3, 6 und 7 ist jeweils ein dritter Ausschlag im Frequenzspektrum 
vorhanden der jeweils durch den Zahneingriff hervorgerufen wird. Bei den Versuchen 
mit Motorstufe 2, 4 und 5 liegt die Zahneingriffsfrequenz im Bereich der 1. bzw. 2. Ket-
teneigenfrequenz und verursacht keinen separaten Ausschlag im Spektrum.  
6.3.3. Abgleich mit Simulationsmodell 
In diesem Abschnitt soll der Abgleich mit dem Simulationsmodell aus Abschnitt 5.4 er-
folgen. Es wurde für jeden durchgeführten Versuch eine Simulation gerechnet, die mit 
dem jeweils gemessenen Antriebsdrehwinkelverlauf angeregt wurde. Der Abgleich er-
folgte durch die Ausgabe der Beschleunigung im Simulationsmodell an der Kettenposi-
tion, an der bei den Versuchen der Sensor angebracht wurde. Dadurch wurde eine 
Vergleichbarkeit der simulierten Werte mit den Messergebnissen sichergestellt. Weiter-
hin wird neben der Beschleunigung die Geschwindigkeit an dieser Position im Modell 
ausgegeben, um zu überprüfen, ob während der Simulation die Geschwindigkeit nach 
dem Anfahren null erreicht. Wäre das der Fall, so müsste der Haftzustand, der vernach-
lässigt wurde, mit in die Berechnung einfließen. Beim Modellabgleich wurde zur Ver-
einfachung ein konstanter Reibwert verwendet. Es wurde im Modell jedoch zusätzlich 
in Bereiche mit und ohne Massebeladung unterschieden und der Reibwert aus Tabelle 
6.6 gemäß dem Versuchsaufbau von der schwarzen Gleitleiste verwendet. Als Material-
modell wurde bei den Simulationen das ZenerM-Modell, mit den in Abschnitt 6.2.2 er-
mittelten Parametern aus Tabelle 6.3, verwendet. Die Massebeladung wurde, 
entsprechend dem jeweiligen Versuchsaufbau, im Modell den Kettengliedern zugeord-
net. Die Massen der Bogenräder wurden, wie bereits beim Eigenfrequenzmodell, an den 
entsprechenden Positionen im Förderlayout mit berücksichtigt.  
Grundsätzlich ist ein Abgleich der Versuche mit dem Simulationsmodell im Zeitbereich 
nicht zweckmäßig. Aufgrund der vielen Störeinflüsse und Ungenauigkeiten im Förder-
system ist ein Vergleich der Amplitudenverläufe zum Teil nur qualitativ sinnvoll. Es 
kann jedoch die zeitliche Lage von Resonanzen im Amplitudenverlauf verglichen wer-
den. Weiterhin erfolgt ein Abgleich im Frequenzbereich mit Hilfe einer FFT-Analyse für 
jede  Simulation. Dabei wurde jeweils ein Zeitabschnitt mit der gleichen Länge nach dem 
Einschwingvorgang für den Versuch und die Simulation betrachtet. 
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Variante A (offene Kette) 
Es wird als erstes die Variante A mit der 4 m langen Versuchstrecke simuliert und abge-
glichen. In Abbildung 6.36 ist der Verlauf der Beschleunigung im Simulationsmodell so-
wie das Frequenzspektrum dargestellt. 
 
Abbildung 6.36: links: Simulierter Beschleunigungsverlauf bei der Geschwindigkeit von 7,7 m/min mit 25 
kg Beladung am Ende der 4 m langen Versuchsstrecke / rechts: Dazugehöriges Frequenz-
spektrum vom Zeitbereich 5 s - 10 s 
Nach dem Einschwingvorgang pendelt sich die Amplitude auf ein nahezu gleiches Ni-
veau ein und gerät im Bereich ab ca. 19 s in eine Resonanz. Die Resonanz erfolgt in der 
Simulation geringfügig später, als bei dem gemessenen Beschleunigungsverlauf in Ab-
bildung 6.30. Das Frequenzspektrum zeigt die Ausschläge bei ca. 3,8 Hz und 4,8 Hz und 
entspricht dem gemessenen Spektrum aus Abbildung 6.32. Die Höhe der Ausschläge 
weicht gegenüber der Messung beim 3,8 Hz-Ausschlag um 30 % ab und beim 4,8 Hz-
Ausschlag um 8 % ab. 
Im Beschleunigungsverlauf ist nach dem Einschwingvorgang zusätzlich eine zweite 
übergeordnete Schwingung mit niedrigerer Frequenz, eine sogenannte Schwebung, im 
Bereich von 2,5 s bis 7,5 s zu erkennen. Eine Schwebung entsteht als resultierende Bewe-
gung sich zwei überlagernder Schwingungen, die sich in ihrer Frequenz nur geringfügig 
unterscheiden. Die Ursache dafür ist offenbar die Tatsache, dass sich die Eigenfrequenz 
der Kette bei diesem Versuchsaufbau nur geringfügig von der Zahneingriffsfrequenz 
unterscheidet. 
Weiterhin ist in der Simulation wie auch im gemessenen Verlauf eine Resonanzstelle zu 
erkennen. Diese liegt in der Simulation im Zeitbereich von ca. 19,5 s bis 22,5 s und tritt 
gegenüber der Messung 1,9 s später auf. 
Der Einschwingvorgang unterscheidet sich deutlich zwischen Simulation und Versuch. 
Das hat folgende zwei Ursachen. Der Unterschied im Verlauf der Anfahrrampe zwi-
schen Messung und Simulation ist darauf zurückzuführen, dass das Messgerät bauart-
bedingt keine konstanten Beschleunigungen messen kann. Beim Anfahren wird die 
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Schwingung jedoch durch eine konstante Beschleunigungskomponente überlagert. Wei-
terhin wurde beim Anfahrvorgang der Haftreibwert nicht mit berücksichtigt. Der ge-
naue Übergang zwischen Haften und Gleiten ist sehr schwierig zu modellieren, da die 
dafür notwendigen Parameter nicht bekannt waren bzw. nur schwer ermittelt werden 
können (siehe auch Abschnitt 5.4.4). 
Variante B (geschlossene Kette) 
Bei Variante B wird zunächst die Simulation des Versuches mit der Motorstufe 4 vorge-
stellt, da hier die deutlichsten Schwingungen festgestellt wurden. In Abbildung 6.37 
links ist der simulierte Verlauf der Beschleunigung der Kette und rechts das Frequenz-
spektrum zu sehen.  
 
Abbildung 6.37: links: Simulierter Beschleunigungsverlauf bei der Geschwindigkeit von 7,7 m/min mit 
45 kg Beladung gleichmäßig über die 9 m Versuchsstrecke verteilt / rechts: Frequenz-
spektrum 
Der simulierte Beschleunigungsverlauf hat eine hohe Übereinstimmung mit der gemes-
senen Beschleunigung in Abbildung 6.35. Die dominante Frequenz liegt ebenfalls bei ca. 
5,2 Hz. Die Höhe des Ausschlages ist mit 0,31 m/s2 jedoch geringer als im Versuch mit 
0,45 m/s2.  
Zu jedem Versuch von Variante B wurde eine Modellversion erstellt und über eine Zeit-
dauer simuliert, die der Versuchsdauer entspricht. Die Auswertung erfolgte, wie bei den 
bereits dargestellten Versuchen (siehe Tabelle 6.12), über eine FFT-Analyse des Be-
schleunigungsverlaufes im jeweils gleichen Zeitabschnitt nach dem Einschwingvor-
gang. In Tabelle 6.13 sind die Ergebnisse, der zu den Versuchen durchgeführten 
Simulationen, zu sehen. Die Ausschläge wurden wie auch bei der Versuchsauswertung 
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Tabelle 6.13:  Übersicht der Ergebnisse der FFT-Analyse für die simulierten Versuche nach Variante B 
















1 1,1 2,2 2 4,6 0,5   
2 2,5 2,4 65 4,8 9   
3 3,8 2,1 22 3,9 35 7,7 30 
4 5,2 2,2 14 5,2 305   
5 6,5 2,15 58 6,4 57   
6 7,8 2,2 20 5,6 3 7,8 102 
7 9,0 2,2 42 8,3 58 9,1 172 
 
Es ist ebenfalls bei allen Simulationen der erste Ausschlag zwischen 2,1 Hz und 2,4 Hz 
sichtbar, welcher der ersten Eigenfrequenz zugeordnet werden kann. 
Zur übersichtlichen Darstellungen werden die Werte aus Tabelle 6.12 und Tabelle 6.13 
grafisch dargestellt. In der Abbildung 6.38 sind die gemessenen Amplituden aus Tabelle 
6.12 und die simulierten Amplituden aus Tabelle 6.13 über der Zahneingriffsfrequenz 
als Resonanzkurve für den 1. Ausschlag aufgetragen. In Abbildung 6.39 sind die 
Amplituden für den 2. Ausschlag für die Messung und die Simulation eingetragen.  
 
Abbildung 6.38:  Darstellung der Amplituden als Funktion der Zahneingriffsfrequenz (Vergrößerungs-
funktion) für den 1. Ausschlag im Frequenzbereich 2,1 bis 2,4 Hz für die Messung und 
die Simulation  
Diese Darstellungsart die den Zusammenhang zwischen der Eingangsamplitude, in die-
sem Fall der Zahneingriff, und der Ausgangsamplitude, hier die Kettenschwingung, ei-
nes schwingungsfähigen Systems angibt, wird in der Maschinendynamik als  
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Vergrößerungsfunktion bezeichnet. Die Amplituden mit den Frequenzen zwischen 2,1 
Hz und 2,4 Hz wurden der Kurve für den ersten Ausschlag und die Amplituden zu den 
Frequenzen zwischen 4,6 Hz und 8,3 Hz der Kurve für den zweiten Ausschlag im Fre-
quenzspektrum zugeordnet. 
In Abbildung 6.38 ist zu erkennen, dass die Höhe der Amplituden bei den Versuchen 
mit denen der Simulationen nicht exakt übereinstimmt. Es ist jedoch ersichtlich, dass die 
beiden Kurven die gleiche Tendenz aufweisen. Die erste Eigenfrequenz wird in den Si-
mulationen sowie in den Versuchen bei allen Geschwindigkeiten angeregt. Bei der Ver-
größerungsfunktion für den 2. Ausschlag zeigen die Amplituden der Versuche und die 
der Simulationen die gleiche Tendenz wie auch bei der Kurve für den 1. Ausschlag. 
 
Abbildung 6.39: Darstellung der Amplituden als Funktion der Zahneingriffsfrequenz (Vergrößerungs-
funktion) für den 2. Ausschlag im Frequenzbereich 4,6 bis 8,3 Hz für die Messung und 
die Simulation 
Es ist auffallend, dass eine erhöhte Anregung der Förderkette stattfindet, wenn die 
Zahneingriffsfrequenz und eine Ketteneigenfrequenz nahe beieinander liegen. 
Zum Abschluss des Modellabgleiches soll noch der Verlauf der Geschwindigkeit in den 
Simulationsrechnungen betrachtet werden. Diesbezüglich ist es entscheidend, ob die 
Geschwindigkeit während der Simulationsrechnung auf null abfällt und somit eine 
Haftreibkraft mit in das Modell einfließen muss. In Abbildung 6.40 wird der Verlauf der 
Geschwindigkeit während der Simulationsrechnung für den Versuch mit Motorstufe 1 
und 4 nach Variante B angegeben. 
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Abbildung 6.40: Verlauf der Geschwindigkeit für den Versuch mit der Motorstufe 1 (unten) und 4 (oben) 
nach Variante B 
Weder bei der sehr geringen Geschwindigkeit bei Motorstufe 1 noch bei den starken 
Schwingungen bei Motorstufe 4 fällt die Geschwindigkeit auf null. Bei den Versuchen 
mit den weiteren Geschwindigkeiten sowie bei den Versuchen nach Variante A wurde 
ebenfalls kein Nulldurchgang festgestellt. Es ist deshalb nicht erforderlich eine Unter-
scheidung zwischen Haften und Gleiten in das Modell einzuprogrammieren. 
6.3.4. Fazit zum Modellabgleich 
Lage der Ausschläge / Frequenz 
Die Ausschläge im Frequenzspektrum bei den Messungen und Simulationen haben 
zwei Ursachen. Zum einen durch den, an der Antriebsstation mit der Zahneingriffsfre-
quenz wirkenden Polygoneffekt und zum anderen die Eigenschwingungen der Kette. 
Das Eigenfrequenzmodell, bei dem die Lage der Eigenfrequenzen vorhergesagt wird,  
konnte sehr gut abgeglichen werden. Bei fast allen Versuchen sind die Ausschläge im 
Spektrum in der Nähe der Positionen zu finden, an denen die berechneten Eigenfrequen-
zen liegen. Bei Variante A ist die Lage der beiden vorhandenen Ausschläge bei Simula-
tion und Messung nahezu identisch. Bei Variante B, mit komplett umlaufender Kette, 
ergibt sich ein etwas komplexeres Frequenzspektrum mit zum Teil drei signifikanten 
Ausschlägen. Beim Vergleich der Lage der Frequenzen in Tabelle 6.12 und in Tabelle 
6.13 lässt sich folgendes feststellen: 
Der erste bedeutende Ausschlag im Frequenzspektrum lag bei allen Versuchen zu Vari-
ante B bei den Messungen und den Simulationen im Bereich von 2,1 Hz bis 2,4 Hz. Die 
vorhergesagte erste Eigenfrequenz von 2,3 Hz liegt in diesem Bereich.  
Der zweite Ausschlag zeigt Positionen von 4,6 Hz bis 6,6 Hz in der Messung und 3,9 Hz 
bis 8,3 Hz in der Simulation. Die zweite vorhergesagte Eigenfrequenz von 5,8 Hz liegt 
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in diesen beiden Bereichen. Größere Abweichungen traten hier vor allem beim Versuch 
mit der Motorstufe 3 und 7 auf. 
Aus diesen Tatsachen heraus kann das Eigenfrequenzmodell aus Abschnitt 5.3.3 als be-
stätigt betrachtet werden. 
Höhe der Amplituden 
Das Simulationsmodell das zusätzlich zu den Frequenzen die Amplitudenverläufe lie-
fert, zeigte beim Abgleich ebenfalls eine sehr gute Übereinstimmung bei der Lage der 
Frequenzen. Die Amplitudenverläufe bzw. die Höhe der Ausschläge im Spektrum wei-
sen dagegen zum Teil eine größere Abweichung auf. Die Tendenz in den Amplituden-
verläufen in Abbildung 6.38 und in Abbildung 6.39 zeigt jedoch eine Übereinstimmung 
in ihrem Verlauf.  
Ursachen für die Abweichungen zwischen Versuch und Simulation 
Im Folgenden sollen die Ursachen benannt werden, die dazu führen, dass eine Abwei-
chung zwischen dem Simulationsmodell und den durchgeführten Versuchen auftritt. 
• Einfluss der Modellparameter 
Neben den 5 Materialparametern sind zwei Reibwerte, die exakten Massen sowie der 
Antriebsdrehwinkel für die Simulation nötig. Jeder Parameter ist nicht exakt bestimm-
bar und weist Abweichungen auf, die sich letztendlich in der Simulation aufsummieren 
können. Vor allem der Fehler bei der Ermittlung des Materialmodells bewirkt eine Ab-
weichung bei der Simulation im Vergleich zur Messung. Bei der Optimierungsrechnung 
zur Bestimmung der Materialparameter wurde vermutlich nicht das globale Optimum 
gefunden.  
Zur Bestimmung der Materialkennwerte (siehe Abschnitt 6.2) wurden nur sehr kurze 
Kettenstücke verwendet. Beim Versuch zum Abgleich im Fördersystem wurde jedoch 
eine bis zu 18 m lange Kette verwendet. Aufgrund der großen Länge ergeben sich ent-
sprechende Streuungen in den Materialkennwerten (siehe Abbildung 6.19). 
Der Reibwert hat ebenfalls einen wesentlichen Einfluss auf das dynamische Verhalten. 
Bei der Bestimmung der Reibwerte treten zudem hohe Abweichungen in den Messwer-
ten auf. Die Abhängigkeit des Reibwertes von der Geschwindigkeit und von der Nor-
malkraft kommt als zusätzlicher Faktor noch hinzu. Weitere Untersuchungen dazu 
werden in Abschnitt 7.2 durchgeführt. 
Der Temperatureinfluss auf die Kette kann nicht vollständig ausgeschlossen werden. 
Die Versuche zur Bestimmung der Materialparameter in Abschnitt 6.2 wurden unter 
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Normklima durchgeführt, es war jedoch nicht möglich, die gesamten Versuche zum Mo-
dellabgleich unter Normklima durchzuführen, da die Förderanlage aufgrund ihrer 
Größe nicht in einem klimatisierten Raum aufgestellt werden konnte.  
• Anregungsursachen, die im Modell nicht berücksichtigt werden 
Das Simulationsmodell stellt eine Idealisierung des Fördersystems dar, eine Anregung 
erfolgt durch die Geschwindigkeitsschwankungen am Antrieb aufgrund des Polygonef-
fektes. Im Realsystem regen Stöße im Kettenführungssystem die Kette zusätzlich zum 
Schwingen an. Diese treten vor allem im Kurveneinlauf und -auslauf auf. Das könnte 
auch die Ursache dafür sein, dass die Amplituden im Resonanzfall bei den Versuchen 
höher ausfielen als bei der Simulation. Außerdem kann das Umstapeln der Gewichte bei 
Versuchsvariante B ebenfalls Stöße verursachen, die nicht mit modelliert wurden. 
• Gestellreaktionen  
Vor allem im Resonanzfall können die Schwingungen von den Gestellkomponenten 
stärker in Erscheinung treten und die dynamischen Bewegungen der Kette beeinflussen. 
• Messfehler 
Die Aufzeichnung der Beschleunigungswerte führt zu Messabweichungen durch das 
Messgerät selbst und durch die Beschleunigungsaufnehmer. Diese werden mit einem 
speziellen Klebewachs angebracht, wodurch die Klebestelle bei den jeweiligen Messun-
gen nicht immer exakt gleich hergestellt werden kann. Letztendlich, wenn auch nur in 
geringem Maße, sind auch Abweichungen bei der Masse der Versuchsgewichte vorhan-
den. Bei den nicht stationären Versuchen nach Variante A ist es zudem wichtig, exakt 
den gleichen Zeitbereich bei der Simulation und bei der Messung miteinander zu ver-
gleichen. 
• Numerischer Fehler 
Bei der numerischen Simulation treten immer mehr oder weniger große Fehler auf. Diese 
können durch Rundungsfehler der Zwischenergebnisse entstehen, da bei Digitalrech-
nern nur endlich viele Dezimalstellen dargestellt werden können. Weiterhin kommen 
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Übertragbarkeit des Simulationsmodells auf andere Gleitkettenförderanlagen 
Das Eigenfrequenzmodell ist auf andere Förderketten gut übertragbar. Neben der 
Kettenmasse, Beladung, Kettenteilung und Länge der Förderkette muss die Steifigkeit 
der Kette bekannt sein. Dabei sollte besonderes Augenmerk auf deren exakte Bestim-
mung gelegt werden, da, wie in Abschnitt 6.2.3 gezeigt wurde, die Kettensteifigkeit nicht 
konstant ist und einen hohen kraftabhängigen Charakter aufweist. 
Soll das Simulationsmodell auf andere Ketten angewendet werden, so sind zusätzliche 
Parameter notwendig, die zum Teil nur aufwendig bestimmt werden können. Vor allem 
werden exakte Materialparameter benötigt. Der Steifigkeitswert allein reicht zur Cha-
rakterisierung des Materials nicht aus. Es werden zusätzliche Parameter, die das 
viskoelastische Verhalten der Ketten wiedergeben benötigt, die nur über eine Optimie-
rungsrechnung gewonnen werden können. Zudem sind genaue Reibwertansätze not-
wendig, die vor allem die Abhängigkeit von der Fördergeschwindigkeit mit 
einbeziehen.  
Weiterhin sollten bei der Übertragung des Simulationsmodells auf andere Förderketten 
und Förderlayouts die Gestellschwingungen beachtet werden. Diese können nur dann 
vernachlässigt werden wenn das Gestell hinreichend steif konstruiert wurde.  
6.3.5. Versuche mit weiterer Reibpaarung 
In diesem Abschnitt sollen die dynamischen Versuche, die mit der zweiten Reibpaarung 
durchgeführt worden sind, vorgestellt werden. Es wurde dafür der Förderer mit den 
weißen Gleitleisten ausgerüstet und die Versuche nach Variante B durchgeführt. Die 
Auswertung erfolgte nach dem gleichen Schema wie bei den schwarzen Gleitleisten, die 
zum Vergleich zusätzlich mit in das Diagramm eingetragen wurden. In der Abbildung 
6.41 und in der Abbildung 6.42 sind die Amplituden für die Versuche für den ersten und 
zweiten Ausschlag dargestellt.  
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Abbildung 6.41: Darstellung der Amplituden als Funktion der Zahneingriffsfrequenz (Vergrößerungs-
funktion) für den 1. Ausschlag im Frequenzbereich 2,1 bis 2,4 Hz für die Messung mit 
den zwei verschiedenen Reibpaarungen nach Versuchsvariante B 
 
Abbildung 6.42:  Darstellung der Amplituden als Funktion der Zahneingriffsfrequenz (Vergrößerungs-
funktion) für den 2. Ausschlag für die Messung mit den zwei verschiedenen Reibpaarun-
gen nach Versuchsvariante B 
Es ist ersichtlich, dass die Schwingungsausschläge bei Verwendung der weißen Gleit-
leisten bei fast allen Geschwindigkeiten über denen der Versuche mit den schwarzen 
Gleitleisten liegen. Die Ausschläge sind in einigen Punkten zum Teil doppelt so hoch. 
Da die Versuchsdurchführung, die Auswertung  und der komplette Versuchsaufbau, bis 
auf die Gleitleisten, identisch zu den Versuchen mit der Reibpaarung 1 waren, kommt 
als Ursache für die signifikant höheren Schwingungen nur die Gleitleiste selbst in Frage. 
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Die Versuche nach Variante A wurden ebenfalls mit der 2. Reibpaarung wiederholt. Die 
Schwingungsausschläge lagen dabei ebenfalls deutlich über denen der ersten Reibpaa-
rung. Diese erhöhten Amplituden der zweiten Reibpaarung sind nicht auf Messtoleran-
zen zurückzuführen. Die Ursachen werden im nächsten Kapitel genauer betrachtet. Eine 
signifikante Frequenzverschiebung der Ausschläge bei Verwendung der 2. Reibpaarung 
wurde allerdings nicht festgestellt. 
 
 
 7. Parameteranalyse und Variantenrechnungen 
7.1. Grundlegendes 
In diesem Kapitel werden mit dem Simulationsmodell, das mit dem realen Fördersystem 
abgeglichen wurde, Varianten berechnet. Mit derartigen Untersuchungen können mit 
dem Modell ohne Versuchsaufwand die Einflüsse der Parameter überprüft werden. Als 
Beispiellayout wurde die 9 m lange Förderstrecke, gemäß Versuchsvariante B mit einer 
Massebeladung von 45 kg, verwendet. Die Parameter entsprechen denen des Modellab-
gleiches aus Abschnitt 6.3.3 sofern bei den Variantenrechnungen nichts anderes angege-
ben wird. 
Wie bereits bei der Herleitung des Eigenfrequenzmodells in Abschnitt 5.3 gezeigt 
wurde, sind die wichtigsten Parameter, die das Schwingungsverhalten einer Gleitkette 
beeinflussen: 
1. die Kettensteifigkeit, 
2. die Materialdämpfung 
3. die Masse der Kette sowie die Fördergutbeladung 
4. und die Länge der Kette 
In diesem Kapitel sollen zusätzlich noch weitere relevante Parameter, deren Wirkung 
von großem Interesse ist, betrachtet werden. Das sind: 
5. die Höhe sowie der Verlauf des Reibungskoeffizienten über der Förderge-
schwindigkeit 
6. die Fördergeschwindigkeit selbst 
7. die Anregung durch den Polygoneffekt und 
8. die Wirkung von Bogenrädern  
Die ersten vier genannten Parameter beeinflussen das Schwingungsverhalten eines 
Gleitkettenfördersystems implizit, da diese in den Formeln zur Eigenfrequenzberech-
nung direkt einfließen. Die Parameter 5 bis 8 sind weitere auf die Kette wirkende Grö-
ßen, die zusätzlich im Simulationsmodell in Abschnitt 5.4 benutzt wurden. 
Die Höhe der Steifigkeit selbst hat eine sehr große Wirkung auf das dynamische Verhal-
ten der Ketten. Sie beeinflusst sowohl die Frequenz als auch die Amplitude der Schwin-
gung. Das wurde in mehreren Variantenrechnungen festgestellt. Dies war bereits zu 
erwarten, da die Steifigkeit, die in Schwingungsgrundgleichungen elementar vor-
kommt, im Eigenfrequenzmodell sowie im Simulationsmodell eingeht. Grundsätzlich 
gilt, dass eine höhere Steifigkeit zu höheren Eigenfrequenzen des Systems führt. Eben-
falls eine große Wirkung hat die Materialdämpfung. Diese bestimmt vor allem die Höhe 
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der Amplitude und weniger die Frequenz. Auf die Steifigkeit und Materialdämpfung 
soll in diesem Kapitel nicht weiter eingegangen werden, da sie nicht beeinflussbar sind 
bzw. nur vom Kettenhersteller in gewissen Grenzen durch die Materialauswahl festge-
legt werden können. 
Bei der Variantenrechnung wird jeweils nur ein Parameter im Simulationsmodell verän-
dert. Es ist jedoch zu beachten, dass sich die Parameter zum Teil gegenseitig beeinflus-
sen. In Abbildung 7.1 sind die relevanten Parameter und ihr Einfluss auf andere Para-
meter schematisch dargestellt. 
 
Abbildung 7.1: Einflussparameter auf das dynamische Verhalten und deren Abhängigkeiten 
In dieser Kausalkette sind die, die Dynamik direkt beeinflussenden Größen, die Eigen-
frequenzen der Kette und die Zahneingriffsfrequenz am Antrieb. Stimmen diese überein 
oder liegen sie nahe beieinander, so wird das Fördersystem besonders stark zum 
Schwingen angeregt. Die Zahneingriffsfrequenz ist von der Fördergeschwindigkeit und 
der Geometrie des Kettenrades bzw. der Teilung der Kette abhängig.  
Die Parameter, die auf die Eigenfrequenzen der Kette wirken, gestalten sich in ihrem 
Zusammenhang komplexer. Die Länge der Kette, die Masse der Kette sowie die Förder-
gutbeladung und die Materialkennwerte (Steifigkeit und Dämpfung) beeinflussen di-
rekt die Eigenfrequenzen des Systems. Die Parameter Reibwert, Masse und das Layout 
des Fördersystems führen bei einer Variation zusätzlich zu einer Veränderung der Ket-
tenzugkraft (siehe auch Abschnitt 4.1). Dies bewirkt wiederum eine Verschiebung bei 
den Materialkennwerten, vor allem bei der Steifigkeit, da diese kraftabhängig sind (siehe 
Abbildung 6.19). Besonders im Leerlauflastbereich weist die Steifigkeitskennlinie einen 
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hohen Gradienten auf. Dadurch verursacht in diesem Bereich bereits eine kleine Verän-
derung der Kettenzugkraft eine bedeutende Verschiebung der Steifigkeit, was zur Folge 
hat, dass sich die Eigenfrequenzen des Systems in ihrer Lage ändern. Das kann letztend-
lich dazu führen, dass ein System durch eine Änderung der Steifigkeit in den Resonanz-
bereich hinein- oder aus ihm herausgeschoben wird. Befindet sich die Kette jedoch im 
Volllastbereich, so hat eine Kraftänderung nur noch eine sehr geringe Wirkung auf die 
Steifigkeit. 
Weiterhin ist der Verlauf der Reibwertkennlinie bezogen auf die Geschwindigkeit zu 
beachten. Dieser Reibwertgradient wirkt, je nach der Höhe, wie eine positive oder nega-
tive Dämpfung auf das System (siehe auch Abschnitt 4.3).  
Der Einfluss der Fördersystemlänge wurde bereits beim Modellabgleich mit Versuchs-
variante A gezeigt. Mit zunehmender Länge wird der gesamte Kettenstrang weicher, 
wodurch sich niedrigere Eigenfrequenzen ergeben. 
Aufgrund der vielen relevanten Parameter ist es nicht möglich alle Parameterkombina-
tionen zu simulieren. Aus diesem Grund wird sich im Weiteren auf die Parameter Reib-
wert und Massebeladung sowie auf die zwei Anregungsursachen durch den Antrieb 
und die reiberregten Schwingungen beschränkt. 
7.2. Einfluss der Reibung auf das dynamischen Verhalten 
In diesem Abschnitt soll genauer untersucht werden, welchen Einfluss die Reibung zwi-
schen der Kette und der Gleitleiste auf das Schwingungsverhalten des Fördersystems 
ausübt. Um das zu ermitteln, muss zuvor festgelegt werden, welche Effekte in die Mo-
dellierung des Reibwertes mit eingehen (siehe auch Abschnitt 5.4.4). 
Konstanter Reibwert 
Wird der Reibwert als konstant angenommen, so hat in der Theorie eine Veränderung 
keine direkte Wirkung auf die Höhe der Schwingungsamplitude an sich. Dies wurde 
mit einer Variantenrechnung bestätigt. In der Tabelle 7.1 sind die gerechneten Reibwert-
varianten aufgeführt.  
Tabelle 7.1: Reibwertvarianten mit konstanten Reibwerten 
Variante Reibwert (unter Beladung) Reibwert (Kette leer) 
1 0,15 0,20 
2 0,18 0,24 
3 0,21 0,28 
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Die Reibwerte wurden in drei Stufen in einem Bereich, der für Reibpaarungen in Gleit-
kettenfördersystemen gängig ist, verändert. Es wurde zudem die Differenz zwischen 
dem Reibwert einer Kette unter Beladung und einer Kette im Leerlauf beibehalten. 
Für jede Variante wurde die Vergrößerungsfunktion wie beim Modellabgleich durch die 
Simulation der Motorstufen 1 bis 7 (siehe Tabelle 6.8) erstellt. Bei der Auswertung wur-
den keine signifikanten Unterschiede festgestellt. Der maximale Unterschied zwischen 
den Varianten 1, 2 und 3 in der Vergrößerungsfunktion betrug 9 Prozent. Da der Reib-
wert zu den Parametern gehört, die auf die Kettenzugkraft und dadurch indirekt auf die 
Materialparameter einwirken, hat die Höhe des Reibwertes einen Einfluss auf die Lage 
der Resonanzgebiete. Daher kann es bei einer Veränderung zur Verstärkung oder Ab-
schwächung von Schwingungen kommen. Das kann als Ursache für die Abweichungen 
bei dieser Variantenrechnung gesehen werden. 
Weiterhin führt ein größerer Reibwert zu generell höheren Kettenzugkräften. Dies be-
wirkt letztendlich, selbst bei gleich großen Schwingungsamplituden der Kraft,  eine hö-
here Maximalkraft in der Kette.   
Geschwindigkeitsabhängiger Reibwert 
Als nächstes soll die Wirkung einer geschwindigkeitsabhängigen Reibwertkennlinie un-
tersucht werden. In Abschnitt 6.2.4 wurde an zwei verschiedenen Reibpaarungen der 
Reibwert bei verschiedenen Fördergeschwindigkeiten untersucht und dabei festgestellt, 
dass eine entsprechende Abhängigkeit vorhanden ist. Weiterhin wurde in Abschnitt 
6.3.5 herausgefunden, dass die Schwingungsausschläge bei den Versuchen mit der 2. 
Reibpaarung, den weißen Gleitleisten, deutlich über denen der Reibpaarung 1 liegen. 
Um den Einfluss des Reibwertgradienten nachzuweisen, wurde in das Simulationsmo-
dell ein Reibwertverlauf gemäß Formel (5.60) eingefügt. Mit dem Modell wurde eine 
Variantenrechnung durchgeführt, bei der der Reibwertgradient ܩ im Bereich 
von -0,08 s/m bis 0,08 s/m in fünf Stufen variiert wurde. In Abbildung 7.2 sind die Ver-
läufe der verwendeten Reibwertkurven zu sehen. 
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Abbildung 7.2:  Reibwertverläufe für die Variationsrechnung zur geschwindigkeitsabhängigen Reibung 
mit angegebenen Gradienten 
Für die Variantenrechnung wurde ein Geschwindigkeitsbereich von 0 m/s bis 0,34 m/s 
gewählt, entsprechend 0 m/min bis 20 m/min. Das ist der Bereich in dem auch die Ver-
suche zum Modellabgleich in Kapitel 6 durchgeführt wurden. Es wurde ein anfänglicher 
Reibwert von 0,21 für die Bereiche der Kette ohne Beladung festgelegt, der dann, je nach 
Gradient, auf maximal 0,237 steigt bzw. auf minimal 0,183 abfällt. Bei den Bereichen der 
Kette mit Beladung wurde ein geringerer Reibwert mit dem Startwert von 0,15 im Null-
punkt und den gleichen Gradienten angenommen. Mit diesen Reibwertverläufen wurde 
der Versuchsaufbau nach Variante B mit den Geschwindigkeitsstufen 2, 4 und 6 (siehe 
Tabelle 6.8) simuliert. 
In Abbildung 7.3 ist der Verlauf der Beschleunigung für die Simulation mit dem Reib-
wertgradienten von -0,08 s/m (links) und 0,08 s/m (rechts) für die Variante mit der Ge-
schwindigkeitsstufe 4 (vk=10,5 m/min) zu sehen. 
  
Abbildung 7.3:  Verlauf der Beschleunigung eines umlaufenden Kettengliedes bei der Simulation nach 
Versuchsaufbau B bei Motorstufe 4 für zwei verschiedene Reibwertgradienten G 
Es sind deutliche Unterschiede im Amplitudenverlauf zwischen der Simulation mit dem 
Gradienten -0,08 s/m und 0,08 s/m zu erkennen. 
Parameteranalyse und Variantenrechnungen 122 
Bei dem Versuch mit Geschwindigkeitsstufe 4 (vk=10,5 m/min), bei dem die Amplituden 
im Modellabgleich ohnehin am stärksten ausgeprägt waren, führt der negative Reib-
wertgradient zu einem erheblichen Anstieg der Schwingungen. Bei der Auswertung 
wurde zudem festgestellt, dass, je nach eingestellten Gradienten, sich der Einschwing-
vorgang zeitlich verschiebt. Zusätzlich ändert sich auch der Zeitpunkt in dem sich das 
System auf das Maximum aufgeschwungen hat. Es ist deshalb nicht zweckmäßig feste 
Zeitbereiche der einzelnen Varianten zu vergleichen, sondern besser das Maximum der 
Amplitude, nach dem sich das System eingeschwungen hat, als Vergleichsgröße zu de-
finieren. 
In Tabelle 7.2 wurden die Ergebnisse der Variantenrechnung erfasst. 
Tabelle 7.2: Ergebnisse der Variantenrechnung mit verschiedenen Reibwertgradienten bei den Motorstu-
fen 2, 4 und 6 
 Gradient [s/m] 
max. Amplitude [m/s2] bei Geschwindigkeitsstufe 
2 (vk=5,1 m/min) 4 (vk=10,5 m/min) 6 (vk=15,6 m/min) 
-0,08 0,21 2 4,3 
-0,04 0,08 1,4 1 
0 0,07 0,65 0,6 
0,04 0,07 0,5 0,6 
0,08 0,07 0,39 0,55 
 
Für jeden Gradienten wurde für die Geschwindigkeitsstufe 2, 4 und 6 jeweils die maxi-
male Amplitude in die Tabelle 7.2 eingetragen. Es ist zu erkennen, dass mit zunehmen-
der Fördergeschwindigkeit der Einfluss des Reibwertgradienten deutlich ansteigt. 
Negative Gradienten regen die Schwingungen stark an. Eine genauere Analyse der Fre-
quenzspektren zeigte, dass bei den negativen Gradienten in besonderem Maße die 
Schwingungen mit der 1. Eigenfrequenz verstärkt werden. Eine Frequenzverschiebung 
wurde nicht festgestellt. Dies wäre theoretisch in geringem Maße möglich, da bei den 
steigenden Kennlinien gegenüber den fallenden Kennlinien der mittlere Reibwert etwas 
höher ist und dadurch zu einer höheren Zugkraft und letztendlich höheren Steifigkeit 
führen würde. Die Unterschiede in der Kettenzugkraft sind hier jedoch so gering, so dass 
der Einfluss der kraftbedingten Steifigkeitserhöhung vernachlässigt werden kann. 
In der Praxis sind außerdem Reibwertverläufe mit steigenden und fallenden Bereichen 
in einer Kennlinie möglich. Aus diesem Grund soll noch eine Simulation mit einer Kenn-
linie durchgeführt werden, die eine Reibwertsenke besitzt. In Abbildung 7.4 ist ein der-
artiger Verlauf, mit einem anfangs fallenden Reibwert bis zur Geschwindigkeit 0,2 m/s 
und danach steigenden Reibwert, dargestellt. 
Der Gradient im fallenden Abschnitt beträgt -0,08 s/m und im steigenden Abschnitt 
0,08 s/m. Damit kann eine Vergleichbarkeit mit den Simulationsergebnissen aus Tabelle 
7.2 erreicht werden. Der anfängliche Reibwert beträgt ebenfalls wieder 0,21.  
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Abbildung 7.4: Reibwertverlauf mit Senke und die mittleren Geschwindigkeiten der Motorstufen 2, 4 
und 6 (senkrechte Linien) 
Zusätzlich sind die Geschwindigkeitsstufen 2, 4 und 6 (siehe Tabelle 6.8) eingezeichnet, 
mit denen eine Simulation gerechnet wurde. Während sich die mittleren Geschwindig-
keiten der Stufe 2 und 4 im fallenden Bereich der Kennlinie befinden, so liegt die Stufe 6 
im steigenden Bereich. Die Auswertung erfolgt wie bei den vorherigen Simulationen 
durch die Ausgabe der maximalen Amplitude je Geschwindigkeitsstufe. 
Tabelle 7.3: Maximale Amplituden der Simulation mit dem Reibwertverlauf mit Senke bei den Motor-
stufen 2, 4 und 6 
Geschwindigkeitsstufe 2 (vk=5,1 m/min) 4 (vk=10,5 m/min) 6 (vk=15,6 m/min) 
max. Amplitude [m/s2] 0,21 1,5 0,6 
 
Beim Vergleich der maximalen Amplituden aus Tabelle 7.3 mit denen aus Tabelle 7.2 ist 
zu erkennen, dass die Amplituden bei den Geschwindigkeitsstufen 2 und 4, die sich im 
fallenden Bereich der Kennlinie befinden, ebenfalls einen hohen Ausschlag zeigen. Bei 
Stufe 4 ist die maximale Amplitude mit 1,5 m/s2 nicht ganz so hoch, wie beim Versuch 
mit der Reibwertkurve ohne Senke und dem Gradienten -0,08 s/m (erste Zeile in Tabelle 
7.2). Die Ursache dafür ist, dass die mittlere Geschwindigkeit bei Stufe 4 von 0,175 m/s 
schon sehr nahe an dem Minimum der Reibwertkurve liegt. Die Maxima der Geschwin-
digkeitsamplitude erreichen dadurch schon den Geschwindigkeitsbereich mit der stei-
genden Reibwertkennlinie und werden damit etwas gedämpft. Bei Geschwindig-
keitsstufe 6, im Bereich des positiven Reibwertgradienten, ist die Amplitude erwar-
tungsgemäß deutlich geringer und entspricht nahezu dem Wert für die Stufe 6 mit dem 
Gradienten 0,08 der Reibwertkurve ohne Senke (letzte Zeile in Tabelle 7.2). 
Aus den Simulationen wird ersichtlich, dass bereits ein relativ kleiner negativer Reib-
wertgradient die Schwingungen stark anfachen kann. Es ist demzufolge schwierig einen 
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exakten Modellabgleich mit den gemessenen Reibwertkurven aus Abschnitt 6.2.4 durch-
zuführen, da mit dem Reibwertgradienten als zusätzlichen Parameter zudem die Mo-
dellabweichung steigt. Letztendlich ist besonders die Bestimmung der Reibwerte mit 
sehr großen Unsicherheiten behaftet.  
Im Modell konnte schließlich der Einfluss des geschwindigkeitsabhängigen Reibwertes 
gezeigt werden. Diese Erkenntnisse im Modell korrelieren mit den Versuchsergebnissen 
aus Abschnitt 6.3.5, bei dem die Gleitpaarung 2, die gegenüber Gleitpaarung 1 einen im 
Mittel negativen Reibwertgradienten aufweist, deutliche höhere Schwingungsaus-
schläge zeigte.  
7.3. Anregungsursachen 
7.3.1. Vergleich Polygoneffekt / selbsterregte Schwingungen 
Der Polygoneffekt ist, neben der selbsterregten Schwingung durch eine fallende Reib-
wertkennlinie, die zweite Hauptursache, die zu einer Schwingungsanregung des För-
dersystems führt. Im Modell besteht nun die Möglichkeit den Polygoneffekt 
abzuschalten. Diese Konfiguration würde dem Fall entsprechen, in dem die Kette durch 
eine glatte Rolle angetrieben würde. Im realen Fördersystem ist das nicht möglich. Es 
soll hier jedoch gezeigt werden, welches Ausmaß der Polygoneffekt hat. Dieser soll hier 
nicht allein betrachtet werden, sondern in Kombination mit den selbsterregten Schwin-
gungen aufgrund einer fallenden Reibwertkennlinie. Beide Anregungsursachen sollen 
zuerst gleichzeitig und dann einzeln im Simulationsmodell deaktiviert werden. Tabelle 
7.4 stellt die vier Kombinationen dar. 





1 Aus 0 
2 Aus -0,08 
3 Ein 0 
4 Ein -0,08 
 
Es soll damit untersucht werden, welche Anregungsursache stärker wirkt und wie weit 
sie sich gegenseitig beeinflussen. Für jede Kombination nach Tabelle 7.4 wurden wieder 
die Geschwindigkeitsstufen 2, 4 und 6 der Versuchsvariante B simuliert und die maxi-
malen Amplituden in der Tabelle 7.5 aufgelistet. 
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Tabelle 7.5: Maximale Amplituden der Variantenrechnung gemäß Tabelle 7.4 für die Geschwindigkeits-
stufen 2, 4 und 6 
Variante 
maximale Amplitude [m/s2] 
2 (vk=5,1 m/min) 4 (vk=10,5 m/min) 6 (vk=15,6 m/min) 
1 0,025 0,04 0,06 
2 0,03 1,6 4,5 
3 0,08 0,65 0,65 
4 0,22 2 4,3 
 
Nach Abschalten des Polygoneffektes sowie bei einem Reibwertgradienten von 0, sind 
die Schwingungen in der Simulation bei den drei Geschwindigkeitsstufen nahezu ver-
schwunden. Die geringen noch vorhandenen Ausschläge lagen alle im Bereich der 1. 
Eigenfrequenz. Diese sind evtl. dem Einschwingvorgang, der noch etwas nachschwingt, 
zuzuordnen. Die niedrigen Ausschläge waren schließlich zu erwarten, da der Polygon-
effekt und die selbsterregten Schwingungen durch Reibung die einzigen Anregungsur-
sachen im Simulationsmodell darstellen.  
Bei Variante 2 in Tabelle 7.5 wurden selbsterregte Schwingungen mit einem Reibwert-
gradient von -0,08 s/m bei ausgeschalteten Polygoneffekt simuliert. Dabei zeigten sich 
sehr hohe Ausschläge bei der Geschwindigkeitsstufe 4 und 6. Bei eingeschaltetem Poly-
goneffekt ohne selbsterregte Schwingung (Variante 3 in Tabelle 7.5) liegen die Aus-
schläge mit 0,65 m/s2 bei Stufe 4 und 6 deutlich unter denen von Variante 2. Bei Variante 
4 wurden beide Anregungsursachen im Simulationsmodell aktiviert, was zu einem An-
stieg der Amplituden bei der Geschwindigkeitsstufe 2 und 4 gegenüber Variante 2 führt.  
Zusammenfassend kann festgestellt werden, dass eine Anregung durch selbsterregte 
Reibschwingungen das System bei entsprechend niedrigen Reibwertgradienten, vor al-
lem bei einer höheren Geschwindigkeit, stärker anregen kann, als eine Anregung durch 
den Polygoneffekt. 
7.3.2. Anregbarkeit 
In diesen Abschnitt soll die Frage geklärt werden, in wie weit die Kette durch den An-
trieb bzw. die Antriebsgeschwindigkeit zum Schwingen angeregt werden kann. Dass es 
zu einer Anregung kommt, wenn die Erregerfrequenz mit einer Eigenfrequenz überein-
stimmt, wurde bereits beim Modellabgleich in Abschnitt 6.3 festgestellt. Weiterhin inte-
ressant ist dabei die Frage, wie genau die Erregerfrequenz des Antriebes mit einer  
Eigenfrequenz der Kette übereinstimmen muss, damit eine Erregung stattfindet bzw. 
wie weit muss die Drehzahl im Fall einer Resonanz geändert werden.  
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Um dies herauszufinden wurde eine Variantenrechnung durchgeführt, bei der die Dreh-
zahl des Kettenrades und somit die Zahneingriffsfrequenz im Bereich von 1,4 Hz bis 
9 Hz in 112 Stufen verändert wurde. Es wurde dafür wieder der 9 m lange Aufbau nach 
Versuchsvariante B verwendet.  
Die Auswertung der 112 Simulationen erfolgte nach dem gleichen Schema wie bei dem 
Modellabgleich aus Abschnitt 6.3.3, durch eine FFT-Analyse der Ergebnisse. Zur Verein-
fachung der Auswertung wurde hier jedoch nur der maximale Ausschlag im Spektrum 
verwendet und in Abbildung 7.5 für jede Variante eingetragen.  
  
Abbildung 7.5: Maximale Amplituden in der Simulation bei der Variation der Zahneingriffsfrequenz von 
1,4 Hz bis 9 Hz für die 9 m lange Förderstrecke mit einer Beladung von 45 kg 
In Abbildung 7.5 sind mehrere signifikante lokale Maxima zu erkennen. Das erste bei ca. 
2,2 Hz ist eindeutig der 1. Eigenfrequenz der Kette zuzuordnen. Das zweite Maximum 
bei ca. 4,2 Hz ist wahrscheinlich die 2. Harmonische der 1. Eigenfrequenz. Die Spitze bei 
5,3 Hz liegt im Bereich der 2. Eigenfrequenz. Das am stärksten ausgeprägte Maximum 
liegt bei 8,25 Hz und ist der 3. Eigenfrequenz der Kette zuzuschreiben.  
Bei dieser Analyse der Maxima in dieser Kurve und dem Vergleich mit den berechneten 
Eigenfrequenzen in Abschnitt 6.3.2 sollte beachtet werden, dass die Steifigkeit der Kette 
einen sehr großen Einfluss auf die Lage der Frequenzen hat. Und gerade die Steifigkeit 
hat sich als ein Parameter mit einer sehr großen Streuung der Messwerte herausgestellt 
(siehe Abbildung 6.19). 
In Abbildung 7.5 ist jedoch der Trend zu erkennen, dass mit zunehmender Zahnein-
griffsfrequenz die Schwingungen ansteigen. Im Bereich ab 5 Hz liegen alle lokalen Mi-
nima und lokalen Maxima über denen im Bereich bis 5 Hz. 
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Aus Abbildung 7.5 kann noch die Empfehlung für die Praxis abgeleitet werden, wie weit 
die Drehzahl im Resonanzfall verändert werden muss, um aus der Resonanz heraus zu 
kommen. Es reichen ca. 5 bis 10 % Geschwindigkeitsänderung, um sich von einer Reso-
nanzspitze sicher zu entfernen. 
7.3.3. Verzahnung Antriebskettenrad  
In diesem Abschnitt soll untersucht werden, in wie weit durch eine Erhöhung der Zäh-
nezahl am Antriebskettenrad, der Polygoneffekt und dadurch die Schwingungen der 
Kette vermindert werden können. 
Eine Vergrößerung der Zähnezahl führt, bei gleichbleibender Kettenteilung, zu einem 
größeren Radius des Kettenrades. Unter der Voraussetzung, dass die Fördergeschwin-
digkeit ebenfalls nicht verändert werden soll, muss die Antriebsdrehzahl in diesem Fall 
verringert werden. Die Zahneingriffsfrequenz verändert sich deshalb bei einer Erhö-
hung der Zähnezahl nicht (Abschnitt 4.2 Formel (4.8)). Die Anregung erfolgt dadurch 
im gleichen Frequenzbereich und es findet keine Verschiebung des Resonanzgebietes 
statt. Von Interesse ist jedoch, wie sich die Höhe der Beschleunigung der Anregung am 
Kettenrad ܽ௞  (siehe Abbildung 4.9) bei einer Vergrößerung der Zähnezahl verändert 
und welchen Einfluss das auf die Kettenschwingung hat. 
Um das herauszufinden, soll mit den Formeln aus Abschnitt 4.2 analytisch der Zusam-
menhang zwischen der Zähnezahl und der maximalen wirkenden Beschleunigung in 
Kettenlängsrichtung durch den Polygoneffekt hergestellt werden. Es wird in Formel 
(4.18) die Formel für den Teilungswinkel (4.9) unter Berücksichtigung von (4.11) einge-
setzt. Das Ergebnis (7.1) stellt die maximale Beschleunigung aufgrund der aus dem 
Polygoneffekt resultierenden Anregung dar. 




Es soll nun in dieser Formel der Radius und die Winkelgeschwindigkeit eliminiert wer-
den, so dass eine Formel für die maximale Beschleunigung in Abhängigkeit von der 
Zähnezahl entsteht. Ausgehend von der Beziehung: 
߱ =  2 ∙ ߨ ∙ ݊஺ (7.2) 
wird für die Drehzahl ݊஺ die Formel (4.7) eingesetzt und ergibt dann: 
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Der Radius des Kettenrades kann durch die Formel: 
ݎ = ݌2 ∙ sin ߨݖ
 (7.4) 
dargestellt werden (siehe geometrische Beziehungen in Abbildung 4.8). 
(7.3) und (7.4) in (7.1) eingesetzt führt nach Umformen zu einer Formel für die maximale 
Beschleunigung in Abhängigkeit von der Zähnezahl des Kettenrades: 
ܽ௞ ௠௔௫(ݖ) =
2 ∙ ݒ௞ଶ ∙ ߨଶ
ݖଶ ∙ ݌  
(7.5) 
Die Zähnezahl wird nun im Bereich von 8 bis 24 für drei verschiedene Fördergeschwin-
digkeiten variiert und in Abbildung 7.5 dargestellt. 
 
Abbildung 7.6:  Maximale Beschleunigung am Kettenrad in Kettenlängsrichtung in Abhängigkeit von 
der Zähnezahl für drei verschiedene Fördergeschwindigkeiten 
Die drei gewählten Fördergeschwindigkeiten entsprechen denen aus Tabelle 6.8 für die 
Geschwindigkeitsstufe 2, 4 und 6. Die Kurven verlaufen mit zunehmender Zähnezahl 
immer flacher. Eine Erhöhung von 12 Zähnen, wie sie beim Versuchsförderer verwendet 
werden, auf 17 Zähnen würde die maximale wirkende Beschleunigung immerhin hal-
bieren. 
Um herauszufinden, welchen Einfluss die geringere Beschleunigung bei höheren Zäh-
nezahlen am Kettenrad letztendlich für die Kettenschwingungen hat, wurden für die 
Fördergeschwindigkeit von 10,5 m/min fünf Simulationen mit verschiedenen Zähnezah-
len durchgeführt. Da die Beschleunigung im Modell nicht direkt eingegeben werden 
kann, sondern sich aus den Parametern des Antriebes ergibt, werden die Eingabepara-
meter entsprechend umgerechnet, so dass immer die gleiche Fördergeschwindigkeit von 
10,5 m/min entsteht. Tabelle 7.6 stellt die Varianten mit den Antriebsparametern sowie 
der maximal wirkenden Beschleunigung dar. 
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Tabelle 7.6: Variation zur Zähnezahl mit den zugehörigen Parametern des Antriebs für eine Förderge-
schwindigkeit von 10,5 m/min und die dabei maximale Beschleunigung aufgrund des Poly-









ܽ௞ ௠௔௫(ݖ) [mm/s2] 
1 8 43,6 39,2 280,9 
2 12 64,5 26,1 124,8 
3 16 85,6 19,6 70,2 
4 20 106,8 15,7 44,9 
5 24 127,9 13,1 31,2 
 
Mit zunehmender Zähnezahl steigt der Radius des Kettenrades an und die Drehzahl 
verringert sich entsprechend. In Abbildung 7.7 wird für die 5 Varianten das Simulati-
onsergebnis dargestellt. 
 
Abbildung 7.7: FFT-Analyse der Simulation der Varianten aus Tabelle 7.6  mit verschiedenen Zähne-
zahlen bei der Fördergeschwindigkeit 10,5 m/min 
Mit der Fördergeschwindigkeit von 10,5 m/min, bei der die Zahneingriffsfrequenz bei 
5,2 Hz liegt, wurde hier ein Bereich gewählt in dem die Kette bereits beim Modellab-
gleich eine Resonanz zeigte (siehe Abbildung 6.37 in Abschnitt 6.3.3). Die Amplitude lag 
hier im Modellabgleich bei der Standardzähnezahl von 12 bei ca. 300 mm/s2. Bei einer 
Erhöhung der Zähnezahl bis auf 24 (unterste Kennlinie) gehen die maximalen Amplitu-
den in der Simulation deutlich zurück. Bei einer Verringerung auf nur 8 Zähnen wäre 
die Amplitude mit über 600 mm/s2 doppelt so groß gegenüber der Standardverzahnung. 
Es wurde die Simulation für einen Bereich außerhalb der Resonanz wiederholt. Dabei 
wurde keine Veränderung in der Höhe der Amplituden bei der Variation der Zähnezahl 
festgestellt. Die Veränderung der Zähnezahl hat demzufolge nur im Resonanzfall einen 
Einfluss auf die Höhe der Amplitude. 
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7.4. Beladung und sonstige Zusatzmassen 
Massebeladung 
Zunächst soll untersucht werden, welchen Einfluss die Höhe der Beladung auf das dy-
namische Verhalten der Förderkette hat. Eine Vergrößerung der Masse wirkt generell 
vermindernd auf die Eigenfrequenzen der Förderkette, da die Masse in die Eigenfre-
quenzberechnung umgekehrt proportional eingeht (siehe Abschnitt 5.3). Weiterhin be-
wirkt jedoch eine Erhöhung der Masse gemäß Abbildung 7.1 eine Zunahme der 
Kettenzugkraft (siehe Abschnitt 4.1), welche wiederum die Materialkennwerte beein-
flusst und die Steifigkeit erhöht. Diese führt letztendlich zu einer Vergrößerung der Ei-
genfrequenzen der Kette.  
Hier soll nun die Frage geklärt werden, welche der beiden Wirkungen einen stärkeren 
Einfluss hat bzw. in welche Richtung sich die Resonanzgebiete verschieben werden. Es 
wurde zur Untersuchung die Masse, ausgehend vom Aufbau des Modellabgleiches nach 
Variante B mit 45 kg, jeweils erhöht und abgesenkt. Im Modell wurde es durch einen 
zusätzlichen Faktor bei der Beladung der Fördergüter berücksichtigt. In Tabelle 7.7 sind 
die drei Varianten mit den verschiedenen Beladungen aufgeführt, die simuliert worden 
sind. Variante 2 entspricht der Beladung des Modellabgleichs und wurde bereits in Ab-
bildung 7.5 dargestellt und soll hier zum Vergleich nochmals mit gezeigt werden. 
Tabelle 7.7: Varianten mit unterschiedlicher Beladung 
Variante Faktor Masse absolute Masse 
  1 0,75 9 x 3,75 kg = 33,75 kg 
  2 (Modellabgleich Variante B) 1 9 x 5 kg = 45 kg 
  3 1,25 9 x 6,25 kg = 56,25 kg 
Da sich durch eine Masseänderung, aufgrund der komplexen Parameterzusammen-
hänge, demzufolge auch die Resonanzgebiete verschieben, wurde die komplette Reso-
nanzkurve wie in Abschnitt 7.3.2 berechnet. Nur so kann gewährleistet werden, dass die 
Ausschläge der Resonanzkurve auch erfasst werden. In Abbildung 7.8 sind die simulier-
ten Resonanzkurven für die Beladungsvarianten aus Tabelle 7.7 dargestellt. 
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Abbildung 7.8: Resonanzkurven für die Beladungsvarianten aus Tabelle 7.7 mit Nummerierung der je-
weiligen Ausschläge 
Es ist zu erkennen, dass sich erwartungsgemäß eine Verschiebung der Resonanzkurven 
bei einer Veränderung der Massebeladung ergibt. Bei jeder simulierten Kurve sind vier 
markante Ausschläge zu sehen. Beim genaueren Betrachten der Ausschläge in den Re-
sonanzkurven wird ersichtlich, dass diese mit zunehmender Masse nach links wandern. 
Die Eigenfrequenzen verringern sich somit bei einer Erhöhung der Beladung. Bei der 
Höhe der Amplitude ist hier kein eindeutiger Trend zu erkennen. Jedoch steigen,  wie 
bereits in Abschnitt 7.3.2 festgestellt wurde, die Amplituden mit zunehmender Ge-
schwindigkeit an. 
Zu beachten ist, dass letztendlich für die Schädigung der Kette nicht die Beschleuni-
gungsamplitude sondern die Kraftamplitude entscheidend ist. Und diese kann bei einer 
kleineren Beschleunigung und einer gleichzeitig größeren Massebeladung zu einer hö-
heren Maximalkraft führen. 
Die Art wie die Massen verteilt sind, hat hauptsächlich auf die Frequenz einen Einfluss. 
In Abschnitt 5.3.5 wurde festgestellt, dass sich die Eigenfrequenz bei Verwendung des 
Modells der Schwingerkette je nach Lage der Massen ändert. Allgemein kann festgehal-
ten werden, dass je weiter die Massen von der Antriebsstation entfernt sind, desto nied-
riger wird die Eigenfrequenz des Fördersystems. 
Einfluss durch Bogenräder 
Weiterhin soll in diesem Abschnitt noch der Einfluss von Bogenrädern untersucht wer-
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mitbewegt werden muss. Die beiden in der Förderstrecke nach Versuchsvariante B be-
findlichen Bogenräder haben zusammen eine dynamische Ersatzmasse von 2,8 kg und 
erhöhen somit die gesamte bewegte Masse von 68 kg, bestehend aus 18 m Kette mit 23 kg 
Gewicht und den Versuchsgewichten von 45 kg, prozentual um ca. 4 Prozent. Dement-
sprechend müsste der Einfluss der beiden Bogenräder gering ausfallen. Um dies nach-
zuweisen wurde eine Simulation durchgeführt, bei der die Bogenräder im Layout 
deaktiviert wurden. Die Auswertung ergab nahezu unveränderte Resonanzkurven. 
Es wurde weiterhin untersucht, wie groß der Einfluss der Bogenräder bei einer Förder-
anlage ohne Beladung ist. Dazu wurde beim Aufbau nach Versuchsvariante B die Bela-
dung entfernt und dann jeweils mit und ohne Bogenrad simuliert. In diesem Fall haben 
die Bogenräder einen höheren Anteil an der Gesamtmasse. Es ist dementsprechend bei 
der Resonanzkurve eine  geringfügige Verschiebung zwischen der Variante mit und der 
Variante ohne Bogenrad zu erkennen. 
Zusammenfassend kann festgehalten werden, dass die Bogenräder gemäß den durchge-
führten Simulationen keinen nennenswerten Einfluss auf das dynamische Verhalten der 
Förderanlagen haben. Lediglich wenn das Fördersystem ohne Beladung betrieben wird, 
haben die Bogenräder eine geringe Wirkung auf die Eigenfrequenz der Kette. Die Anre-
gung von Einlaufstößen in Kurven wurde hier nicht genauer untersucht. 
 
7.5. Zusammenfassung der Parameteranalyse 
Bei den Parametern kann in zwei Gruppen unterschieden werden. Die einen beeinflus-
sen direkt die Ketteneigenfrequenzen und die anderen indirekt über die Kettenzugkraft 
die Materialkennwerte und dann dadurch die Eigenfrequenzen der Kette (siehe Abbil-
dung 7.1). Zu beachten ist, dass diese indirekt wirkenden Parameter einen größeren Ein-
fluss haben, wenn sich die Kette im Niedriglastbereich befindet, in dem eine Änderung 
der Kettenzugkraft eine bedeutende Verschiebung der Steifigkeit zur Folge hat (siehe 
Abbildung 6.19). Im Volllastbereich verläuft die Steifigkeitskennlinie flacher, wodurch 
der Einfluss der indirekt wirkenden Parameter geringer ausfällt. 
Zum Abschluss der Parameteranalyse soll ein Überblick über den Einfluss der einzelnen 
Parameter auf das dynamische Verhalten in Form einer Übersicht gegeben werden. In 
Tabelle 7.8 sind die relevanten Parameter sowie deren Wirkung bei einer Erhöhung auf 
die Eigenfrequenzen und die Höhe der Amplitude der Schwingung aufgelistet.  
Zu jedem untersuchten Parameter kann eine Aussage getroffen werden, welchen Ein-
fluss er auf die Frequenz, mit der die Gleitkette schwingt, hat. Durch die Symbole +/-/0 
wird dargestellt, ob sich die Eigenfrequenzen bzw. die Amplituden erhöhen, verringern 
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oder gleichbleiben. Die Stärke wird durch die Anzahl der Symbole angegeben und soll 
nur zum Vergleich der einzelnen Parameter untereinander dienen. 
Tabelle 7.8: Übersicht der untersuchten Parameter und deren Auswirkungen bei einer Parametererhö-
hung (+ steigt/ - fällt / 0 gleichbleibend) 
Erhöhung des Parameters Wirkung auf Frequenz Wirkung auf Amplitude 
Länge --  
Masse / Beladung ---  
Steifigkeit ++  
Reibwert +  
Reibwertgradient 0 -- 
Zähnezahl Kettenrad 0 -- 
Bogenräder -  
 
Während das Verhalten bezüglich der Eigenfrequenzen bei allen untersuchten Parame-
tern zuverlässig vorhergesagt werden kann, so ist eine eindeutige Aussage über die 
Höhe der Amplituden nur beim Reibwertgradient und bei der Zähnezahl des Kettenra-
des möglich. Eine Erhöhung dieser beiden Parameter verringert die maximale 
Amplitude der Schwingung. Bei den anderen Parametern ist eine Vorhersage wie sich 
die Amplitude ändert, nicht möglich, da sie bei einer Änderung die Eigenfrequenzen 





 8. Empfehlungen zur Reduzierung von Schwingungen 
Allgemeines 
Aus den Erkenntnissen des vorherigen Kapitels heraus, sollen in diesem Kapitel Vor-
schläge unterbreitet werden, mit denen Schwingungen in Gleitkettenfördersystemen 
vermieden oder zumindest verringert werden können. Es soll hier in zwei Zielgruppen 
unterschieden werden. Zum einen der Kettenanwender, der letztlich die Auswahl der 
Fördersystemkomponenten trifft, das Förderlayout festlegt und die logistischen Para-
meter wie die Fördergeschwindigkeit und den Fördergutstrom bestimmt. Zum anderen 
die Ketten- und Systemhersteller, die die Ketteneigenschaften und Systemkomponenten 
definieren. Bislang sind in den Produktkatalogen ( [Bos15], [Fle11] ) der namhaften Her-
steller von Kunststoffketten keine Hinweise zu Schwingungen zu finden.  
Anregung durch den Antrieb 
Eine bedeutende Situation, die zu einer hohen Anregung von Schwingungen führt und 
unbedingt vermieden werden sollte, ist der Resonanzfall. Dieser unerwünschte Fall tritt 
ein, wenn die Frequenz und die Richtung der Anregung mit einer der Eigenfrequenzen 
und Eigenformen der Kette übereinstimmt bzw. in der Nähe liegt. Die Anregung durch 
den Antrieb (siehe auch Abschnitt 4.2) kann vermindert werden, indem darauf geachtet 
wird, dass sich die Zahneingriffsfrequenz und die Eigenfrequenzen der Kette unter-
scheiden. Durch die genaue Kenntnis der Ketteneigenfrequenz könnten bei der Ausle-
gung einer Förderanlage bereits kritische Fördergeschwindigkeiten bzw. Antriebs-
drehzahlen bestimmt werden, die zu einer Resonanz des Fördersystems führen. 
Tritt ein Resonanzfall auf, so kann zum einen versucht werden die Eigenfrequenzen der 
Kette oder zum anderen die Erregerfrequenz durch den Antrieb zu verschieben. Wäh-
rend die Erregerfrequenz des Antriebes mit Formel (4.8) aus der Fördergeschwindigkeit 
und der Kettenteilung einfach zu bestimmen ist, so ist die Berechnung der Ketteneigen-
frequenz etwas aufwendiger.  
Aufgrund der komplexen Zusammenhänge der Einflussgrößen auf das dynamische 
Verhalten einer Gleitkette ist es nicht möglich, einfache Formeln zur Berechnung der 
Eigenfrequenzen bzw. der kritischen Antriebsdrehzahl für den Anwender aufzustellen.  
Eine Berechnung der Eigenfrequenz mit der Formel des Einmassenschwingers wäre 
zwar einfach zu bewerkstelligen, die Genauigkeit ist jedoch nicht ausreichend. Die Aus-
prägung der Resonanzkurve in Abschnitt 7.3.2 zeigt mehrere einzelne schnell und stark 
ansteigende Ausschläge. Mit dem Modell des Einmassenschwingers würden die 
Positionen dieser Ausschläge nicht präzise genug getroffen werden. Zudem besitzt der 
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Einmassenschwinger nur eine Eigenfrequenz, das Fördersystem kann jedoch mehrere 
aufweisen. 
Die genauesten Ergebnisse bezüglich der Vorhersage der Eigenfrequenzen werden 
durch das Modell der Schwingerkette gegeben, welches aber nicht mehr geschlossen 
analytisch gelöst werden kann. Hier bietet sich eine softwaretechnische Umsetzung an. 
Für den Fall, dass die Fördergutmasse homogen auf der Kette verteilt ist, liefert jedoch 
das Stabmodell, welches einfach in der Berechnung ist, ähnliche Ergebnisse wie das Mo-
dell der Schwingerkette und könnte in Betracht gezogen werden (siehe auch Abschnitt 
5.3.5).  
Eine Hauptvoraussetzung zur Bestimmung der Eigenfrequenzen der Kette ist die ge-
naue Kenntnis der Kettensteifigkeit bzw. der Steifigkeitskennlinie. Bislang sind solche 
Kennwerte jedoch nicht in den technischen Datenblättern der Hersteller zu finden. Wei-
terhin ist zu beachten, dass die Steifigkeit in einem großen Bereich stark kraftabhängig 
ist. Aufgrund der komplexen Parameterzusammenhänge ist es für den Anwender nicht 
trivial die exakte Ketteneigenfrequenz zu berechnen. Diesbezüglich sollten die Herstel-
ler exakte Kennwerte zu ihren Ketten angeben. Noch besser wären Nomogramme, die 
je nach Beladung und Länge der Kette, die Eigenfrequenzen bzw. die kritischen Förder-
geschwindigkeiten aufzeigen. 
Der Anwender hat nun im Resonanzfall konkret die folgenden Möglichkeiten: 
1. die Veränderung der Fördergeschwindigkeit 
2. die Fördergutmasse anzupassen 
3. die Länge des Fördersystems zu verändern. 
Diese drei Maßnahmen wurden nach ihrem Aufwand aufsteigend sortiert. Die ersten 
zwei Maßnahmen sind relativ einfach zu bewerkstelligen. Durch eine Veränderung der 
Fördergeschwindigkeit kann das System aus dem Resonanzbereich heraus geschoben 
werden. Bei der Variantenrechnung zur Anregbarkeit in Abschnitt 7.3.2 hat sich gezeigt, 
dass bereits eine Änderung der Geschwindigkeit von 5 bis 10 % ausreichend ist, um sich 
zuverlässig vom Resonanzbereich zu entfernen. Sinnvoll ist es deshalb, einen Drehzahl 
geregelten Motor mit Frequenzumrichter zu verwenden, mit dem stufenlos die Förder-
geschwindigkeit verstellt werden kann. 
Kann die Fördergeschwindigkeit nicht angepasst werden, weil ein vorgegebener För-
dergutstrom eingehalten werden muss, so kann versucht werden die Eigenfrequenzen 
des Systems über die Massebeladung zu ändern. Es reicht zum Teil schon aus, die Höhe 
der Fördergutmasse geringfügig zu verkleinern. Besteht keine Möglichkeit die Masse zu 
reduzieren, so kann auch über eine begrenzte Erhöhung der Masse, z. B. durch Anbrin-
gung von zusätzlichen Werkstückträgern, nachgedacht werden, solange dadurch nicht 
die zulässige Kettenzugraft des Fördersystems überschritten wird. 
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Weiterhin besteht die Möglichkeit, falls die Schwingungen mit den ersten zwei Maßnah-
men nicht unterbunden werden können, die Anlage in zwei separate Anlagen mit einer 
Übergabestelle dazwischen zu teilen. Diese beiden Teilförderer haben dann jeweils an-
dere Eigenfrequenzen. Damit werden mit der Länge und der Massebeladung gleich 
zwei, die Frequenz bestimmende, Parameter verringert. Da beide Faktoren nach Tabelle 
7.8 bei einer Verkleinerung in die gleiche Richtung wirken, kann damit eine erhebliche 
Verschiebung der Eigenfrequenzen bei den zwei Teilförderern erreicht werden. Zu be-
achten ist jedoch bei den ganzen Maßnahmen, dass es nicht nur ein Resonanzgebiet gibt 
sondern mehrere. Das kann im ungünstigen Fall letztendlich auch neue Resonanzen her-
vorrufen. 
Der Kettenlieferant hat zudem die Möglichkeit die Materialparameter so zu gestalten, 
dass die Kette steifer wird. Das führt dazu, dass die Eigenfrequenzen ansteigen und eine 
Anregung erst bei höheren Geschwindigkeiten erfolgen kann. Der Bereich, in dem die 
Erregerfrequenz unterhalb der ersten Ketteneigenfrequenz liegt, vergrößert sich 
dadurch. Aufgrund der Kunststoffbauweise sind dem Kettenhersteller jedoch Grenzen 
gesetzt, in wie weit er die Steifigkeit erhöhen kann. Neben dem Material wird die Ge-
samtsteifigkeit auch durch die Struktur bzw. geometrische Form des Kettengliedes be-
stimmt. Hier bietet sich die Möglichkeit an, mit FEM-Analysen der Kette besonders steife 
Konstruktionen zu finden. 
Weiterhin besteht theoretisch die Möglichkeit im Resonanzfall, wenn andere Maßnah-
men nicht durchführbar sind, eine Antriebseinheit mit einem Kettenrad mit einer höhe-
ren Zähnezahl in das Fördersystem einzubauen (siehe Abschnitt 7.3.3). Dadurch wird 
die maximale Beschleunigung der Erregung am Antrieb aufgrund des Polygoneffektes 
deutlich verringert. Bislang bieten die Kettenhersteller nur eine einheitliche Antriebsein-
heit für das gesamte System an. Es ist auch nicht ohne weiteres möglich nur das Ketten-
rad auszutauschen, da dann die Kettenführung in der Antriebseinheit ebenfalls 
angepasst werden muss (siehe Abbildung 2.7). Aus diesem Grund obliegt es dem Ket-
tenhersteller für Problemfälle eine Antriebseinheit mit einem Kettenrad mit höherer 
Zähnezahl anzubieten. 
 
Anregung durch reibungserregte Schwingungen 
Bei den Versuchen und bei den Variantenrechnungen hat sich gezeigt, dass der Verlauf 
des Reibwertes über der Geschwindigkeit einen bedeutenden Einfluss auf das dynami-
sche Verhalten, vor allem auf die Höhe der Amplituden, des Fördersystems hat. Der 
Kettenhersteller sollte deshalb für seine Gleitkettenfördersysteme die Reibpaarungen 
sorgfältig auswählen. Dabei ist nicht nur auf einen diskreten Reibwert zu achten, son-
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dern die komplette Reibwertkennlinie in Betracht zu ziehen und deren Verlauf zu beur-
teilen. Anzustreben sind dabei Verläufe mit leicht steigender Kennlinie. Einer solchen 
Reibpaarung sollte auch dann der Vorzug gegeben werden, wenn der mittlere Reibwert 
geringfügig höher ist als bei einer Paarung mit fallender Kennlinie. Beispielsweise ist 
bezüglich des dynamischen Verhaltens eine Reibpaarung mit einem steigenden Reib-
wertverlauf von 0,16 auf 0,18 günstiger als mit einem fallenden Verlauf von 0,16 auf 0,14. 
Da die Verläufe von Reibpaarungen im Bereich der Kunststofftribologie nicht zwangs-
läufig nur steigende oder fallende Bereiche aufweisen, sondern auch beide Bereiche im 
Reibwertverlauf vorhanden sein können, ist es ratsam die Reibwertkennlinie der Reib-
paarung nach fallenden Abschnitten in der Kennlinie zu untersuchen. Bei der Ausle-
gung einer Anlage sollte die Fördergeschwindigkeit möglichst außerhalb der Bereiche, 
in denen die Reibpaarung einen negativen Gradienten aufweist, gelegt werden. 
Bezüglich der Reibpaarung ist zudem über deren Einsatzdauer mit einer Eigenschafts-
veränderung zu rechnen. Das kann dazu führen, dass Förderanlagen im Neuzustand ein 
anderes Schwingungsverhalten zeigen wie im gealterten bzw. eingelaufenen Zustand, 
in dem sich die Reibwerte erfahrungsgemäß verändert haben. 
 
 9. Zusammenfassung und Ausblick 
Ziel dieser Arbeit war eine grundlegende Erforschung der dynamischen Erscheinungen 
in Kunststoffgleitkettenfördersystemen. In bisherigen Arbeiten gab es dazu keine Unter-
suchungen. Einzig bei Stahlketten wurden bereits bedeutende Forschungen auf dem Ge-
biet der Schwingungen durchgeführt. Diese sind jedoch nur in geringem Maße auf 
Ketten aus Kunststoff übertragbar, da deren Materialeigenschaften ein Modell benöti-
gen, das die viskoelastischen Eigenschaften von Kunststoffen abbilden kann.  
Nach der Einführung in Kapitel 1, der Vorstellung des Standes der Technik zu Gleitket-
tenfördersystemen sowie der Darstellung der Schwingungsprobleme in Kapitel 2, 
wurde im dritten Kapitel die Zielstellung definiert. In Kapitel 4 wurden die theoreti-
schen Grundlagen mit besonderem Augenmerk auf die Einflüsse durch den Antrieb, die 
Reibung und den viskoelastischen Materialkennwerten dargestellt. Zusätzlich wurden 
Formeln zur Berechnung der Kettenzugkraft angegeben. 
In Kapitel 5 wurden zuerst Materialmodelle vorgestellt, die die spezifischen Eigenschaf-
ten von Kunststoffen abbilden können. Danach fand die Modellbildung statt. Zuerst 
wurden drei Modelle zur Berechnung der Eigenfrequenzen der Kette hergeleitet und auf 
ihre Eignung untersucht. Es wurde festgestellt, dass das Modell der Schwingerkette die 
Eigenfrequenzen am besten abbildet, da es sich am genausten an ein Gleitkettenförder-
system anpassen lässt. Mit diesem Modell ist es möglich, die Lage der Eigenfrequenzen 
der Kette bei verschiedenen Beladungszuständen vorherzusagen. Abschließend wurde 
in Kapitel 5 ein Simulationsmodell entwickelt, mit dem die genauen Amplitudenver-
läufe über der Zeit dargestellt werden können. Dieses Modell kann jedoch gegenüber 
den Eigenfrequenzmodellen nur noch numerisch berechnet werden und benötigt we-
sentlich mehr Eingabeparameter.  
In Kapitel 6 wurden die experimentellen Untersuchungen zur Bestimmung der Materi-
alkennwerte und der Reibwerte sowie zu den Versuchen zum Modellabgleich beschrie-
ben. Die Versuche zur Ermittlung der Materialkennwerte wurden mit einer Universal-
prüfmaschine durch Aufzeichnen von Hysteresekennlinien von kurzen Kettenstücken 
durchgeführt. Während die Steifigkeit direkt im Zugversuch über die Zugkraft und die 
Dehnung bestimmbar ist, ist jedoch die Materialdämpfung schwieriger zu erfassen. Zu-
nächst wurde versucht die Messwerte auf das Kelvin-Voigt-Modell zu approximieren. 
Es zeigte sich jedoch eine hohe Abhängigkeit von der Verformungsgeschwindigkeit und 
der Zugkraft bei den Materialkennwerten. Daraufhin wurde sich für das ZenerM-Modell 
entschieden, welches die Verformungsgeschwindigkeit implizit mit berücksichtigt und 
nur noch eine Kraftabhängigkeit aufweist. Über eine Optimierungsrechnung wurden 
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letztendlich die Materialparameter der Kette aus den Messdaten für dieses Modell be-
stimmt. Es wurde festgestellt, dass mit fünf Parametern eine hinreichend genaue Abbil-
dung des Materialverhaltens erreicht werden kann. Für das ZenerM-Element werden 
allgemein drei Parameter benötigt. Zwei weitere wurden zusätzlich zur Darstellung der 
Kraftabhängigkeit verwendet.  
Die Bestimmung der Reibwerte erfolgte direkt im Fördersystem durch eine 1,2 m lange 
Versuchsstrecke auf der ein Kettenstück mit und ohne Beladung, während die Reibkraft 
über einen Kraftsensor im Kettenstrang gemessen wurde, gezogen wurde. Für die Un-
tersuchungen standen 2 verschiedene Reibpaarungen zur Verfügung. Es wurde heraus-
gefunden, dass der Reibwert normalkraft- und geschwindigkeitsabhängig ist. Bezüglich 
des Verlaufes über der Geschwindigkeit zeigten die beiden Reibpaarungen ein gegen-
sätzliches Verhalten. 
Danach wurden das Eigenfrequenz- und das Simulationsmodell an einer 4 m sowie 9 m 
langen Förderanlage durch die Messung der Beschleunigungsverläufe abgeglichen. Der 
Abgleich wurde mit zwei Varianten durchgeführt. Zum einen mit einem offenen Ket-
tenstrang der nur im Obertrum des Fördersystems eingezogen wurde. Und zum ande-
ren mit einem praxisnahen Versuchsaufbau mit einer gleichmäßigen Massebeladung 
und einer umlaufender Förderkette. Die Modelle konnten dabei erfolgreich bei verschie-
denen Geschwindigkeiten abgeglichen werden. Das Eigenfrequenzmodell zeigte eine 
sehr gute Übereinstimmung. Die Position der gemessenen Ausschläge im Frequenz-
spektrum lag dabei jeweils im Bereich der berechneten Eigenfrequenzen. Das Simulati-
onsmodell wurde mit einer Vergrößerungsfunktion abgeglichen. Die Frequenzen 
zeigten hier ebenfalls eine sehr hohe Übereinstimmung. Die Höhen der Amplituden 
zeigten teilweise eine größere Abweichung. Die Tendenz der simulierten und der ge-
messenen Vergrößerungsfunktion stimmte jedoch überein. Die Abweichungen bei der 
Höhe der Amplituden waren auf die relativ große Anzahl an Eingabeparametern sowie 
deren Messfehler zurückzuführen. Zudem zeigte die Kette eine hohe Streuung in den 
Messwerten bei der Bestimmung der Materialkennwerte. 
Mit dem verifizierten Simulationsmodell sind danach in Kapitel 7 Variantenrechnungen, 
zur Bestimmung und Analyse der relevanten Einflussfaktoren durchgeführt worden. Es 
zeigte sich, dass das dynamische Verhalten von einer großen Anzahl an Parametern ab-
hängig ist, die sich zum Teil gegenseitig beeinflussen. Es wurde herausgefunden, dass 
neben der Erregung durch den Antrieb zudem selbsterregte Reibschwingungen eine 
Hauptursache darstellen können. Dabei wurde festgestellt, dass ein fallender Verlauf 
der Reibwertkennlinie zu einer erheblichen Anregung von Schwingungen führen kann. 
Dieses Verhalten konnte mit den zwei Reibpaarungen, die gegenläufige Reibkennlinien 
zeigten, bestätigt werden. Weiterhin wurde die Anregung über den Antrieb aufgrund 
der Geschwindigkeitsschwankungen durch den Polygoneffekt genauer untersucht. 
Grundsätzlich kann der Antrieb die Kette besonders stark zum Schwingen anregen, 
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wenn die Erregerfrequenz, in diesem Fall die Zahneingriffsfrequenz mit einer Kettenei-
genfrequenz übereinstimmt oder in deren Nähe liegt. Dabei wurde der Einfluss der Zäh-
nezahl des Kettenrades auf die Schwingungsanregung durch Simulationen überprüft 
und festgestellt, dass eine Erhöhung der Zähnezahl im Resonanzfall deutlich die 
Amplitude verringern würde. Weiterhin wurden Variantenrechnungen mit verschiede-
nen Massebeladungen durchgeführt. Eine Erhöhung der Masse durch eine Fördergut-
beladung verschiebt die Resonanzkurve zu niedrigeren Frequenzen. 
Abschließend wurden in dieser Arbeit in Kapitel 8 Empfehlungen abgegeben, mit denen 
Schwingungen in Kunststoffförderketten vermieden oder zumindest vermindert wer-
den können. 
Das Eigenfrequenzmodell kann auf andere Kunststoffförderketten übertragen werden, 
sofern die Materialeigenschaften bekannt sind. Auf die genaue Bestimmung der Steifig-
keit sollte dabei besonders geachtet werden, da diese auch bei anderen Kunststoffketten 
materialbedingt nicht konstant sein wird. Das Simulationsmodell ist schwieriger über-
tragbar, da es mehr Parameter benötigt, die zum Teil nur über eine Optimierungsrech-
nung bestimmt werden können. 
Die herausgefundenen Ergebnisse werden im folgendem noch einmal zusammenfas-
send aufgelistet: 
• Die Materialkennwerte der aus Kunststoff bestehenden Kette sind von der Zug-
kraft und von der Verformungsgeschwindigkeit abhängig. 
• Die Reibwerte weisen ebenfalls keine konstante Charakteristik auf, sie sind von 
der Normalkraft und der Fördergeschwindigkeit abhängig. 
• Mit dem ZenerM-Element können die viskoelastischen Eigenschaften einer 
Kunststoffkette gut approximiert werden. 
• Es wurden zwei Modellvarianten erstellt. Ein einfaches ausschließlich zur Be-
stimmung der Lage der Eigenfrequenzen und ein umfangreiches Modell zur Si-
mulation kompletter Amplitudenverläufe. 
• Es wurde eine erfolgreiche Modellvalidierung an einem praxisnahem Fördersys-
tem durchgeführt. 
• Durch die Parameteranalyse und Variantenrechnung konnten am Simulations-
modell neue Erkenntnisse gewonnen werden. 
• Die zwei Hauptanregungsursachen sind zum einen die Geschwindigkeits-
schwankungen aufgrund des Polygoneffektes an der Antriebseinheit und zum 
anderen reiberregte Schwingungen durch eine fallende Reibkennlinie. 
• Die Zähnezahl am Antrieb hat einen Einfluss auf die Höhe der Amplituden im 
Resonanzfall. 
• Eine Beladung der Kette mit Fördergütern verringert die Eigenfrequenzen der 
Kette. 
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• Mit zunehmender Fördergeschwindigkeit steigen die Schwingungsamplituden 
an. 
In folgenden Arbeiten auf dem Gebiet der Schwingungen in Kunststoffgleitketten sollte 
das Simulationsmodell dahingehend erweitert werden, dass der Temperatureinfluss mit 
berücksichtigt werden kann. In dieser Arbeit wurden die Untersuchungen an der Gleit-
kette unter Normklima in der Prüfmaschine bzw. annähernd Normklima bei den Ver-
suchen am Fördersystem durchgeführt. In der Praxis kommt es jedoch zu einer teilweise 
erheblichen Erwärmung der Förderanlagen im Dauerbetrieb. Vor allem die Material-
kennwerte der aus Kunststoff bestehenden Kette werden möglicherweise bei höheren 
Temperaturen ein anderes Verhalten aufzeigen. Zudem weisen häufig auch die Reib-
werte zwischen Kette und Abstützung ein temperaturabhängiges Verhalten auf. 
In Gleitbögen ist der Temperatureinfluss von besonderer Bedeutung, da sich diese auf-
grund der hohen radialen Pressungen stärker erwärmen als die geraden Förderab-
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